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Verwendete Formelzeichen und Symbole 
 
Behälterparameter und Sattelparameter 
R [mm] Radius des Behälters 
s [mm] Bodentiefe (0,40·R Klöpperboden nach DIN 28012) 
H [mm] 2/3 · s 
t [mm] Dicke des Behälters bzw. des Kreisrings 
b [mm] Breite des Sattels bzw. des Kreisrigngs 
ϑ0 [°] Sattelöffnungswinkel 
Lges [mm] Gesamtlänge des Behälters 
A [mm²] Bodenabstand 
V ges [kg] Gesamtvolumen des Behälters 
m Schale [kg] Gesamtmasse der Behälterschale 
m Füllung [kg] Gesamtmasse der Behälterfüllung 
E [N/mm²] Elastizitätsmodul Schale bzw. Kreisring 
G [N/mm²] Gleitmodul der Schale 
ESattel [N/mm²] Elastizitätsmodul des Sattelmaterials 
ν [-] Querkontraktionszahl 
δ [-] Dämpfung in der FEM-Berechnung 
F [%] Füllgrad des Behälters 
g [m/s²] Erdbeschleunigung 
QSattel [kN] Auflagerkraft je Sattel 
 
Mechanische Bezeichnungen Kapitel 3 
x [mm] Laufvariable Längsrichtung 
ϕ [°] Laufvariable Umfangswinkel 
•
=
ϕ∂
∂
   Ableitung nach der Zeit 
f [Hz] Anregungsfrequenz 
ω [rad/s] Kreisfrequenz der Anregung 
x0 [mm] Amplitude der Anregung 
ah [m/s²] einwirkende Horizontalbeschleunigung auf Behälter 
m [-] Laufindex Elementnummer 
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x (m) [mm],[rad] Vektor der Knotenfreiheitsgrade des Elements m 
)m(
xˆ  [mm],[rad] Vektor der Näherungswerte der Knotenfreiheitsgrade  
  des Elements m 
H (m) [-] Matrix der Interpolationsfunktionen des Elements m 
f V (m) [N/mm³] Vektor der Volumenkräfte des Elements m 
f A (m) [N/mm²] Vektor der Oberflächenkräfte Elements m 
F i (m) [N],[Nmm] Vektor der Knotenlasten des Elements m 
σ (m) [N/mm²] Spannungsvektor des Element 
σ 0
 (m)
 [N/mm²] Vektor der eingeprägten Anfangsspannungen 
ε (m) [-] Verzerrungsvektor des Element 
D ε (m) [-] Matrix der Differentialoperatoren des Elements m 
B (m) [-] Verzerrungs-Verscheibungsmatrix des Elements m 
E (m) [-] Materialmatrix des Elements m 
ρ (m) [kg/mm³] Dichte des Elements m 
c (m) [N s/m] Dämpfungskonstante des Elements m 
η  [mm, rad] Vektor der Knotenfreiheitsgrade in modalen 
  Koordinaten 
η  [mm/s, rad/s] Vektor der Knotengeschwindigkeiten in modalen 
  Koordinaten 
η  [mm/s², rad/s²] Vektor der Knotenfreiheitsgrade in modalen 
  Koordinaten 
Φ [-] Eigenvektor 
Φ [-] Transformationsmatrix 
K [N/mm-] Steifigkeitsmatrix 
M [kg] Massenmatrix 
C [N s/m] Dämpfungsmatirx 
F V [N] Vektor der Knotenkräfte aus Volumenkräften aller 
  Elemente 
F A  [N] Vektor der Knotenkräfte aus Oberflächenkräften aller 
  Elemente 
F 0 [N] Vektor der Knotenkräfte aus eingeprägten Spannungen 
  aller Elemente 
F [N] Vektor der Knotenkräfte 
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F ges [N] Summe aller Knotenkraftvektoren 
Mˆ  [kg] Modale Massenmatrix 
Kˆ  [kg] Modale Steifigkeitsmatrix 
Fˆ  [kg] Modaler Lastvektor 
ζ j [N s/m] modale Dämpfung der j-ten harmonischen 
  Schwingung 
ω j [rad/s] Eigenkreisfrequenz der der j-ten harmonischen 
  Schwingung 
α, β [-] Rayleigh Dämpfungsfaktoren bzw. Newmark  
  Koeffizienten 
ω j [rad/s] Eigenkreisfrequenz der der j-ten harmonischen 
  Schwingung 
∆t [s] Zeitintervall 
Vw(t), Hw(t) [N] Resultierende in vertikaler bzw. horizontaler Richtung je 
  Sattel zum Zeitpunkt t 
ttt
x,x,x    Vektor der Verschiebungen und Verdrehungen zum  
  Zeitpunkt t sowie dessen 1. und 2. zeitliche Ableitung 
tttttt
x,x,x
∆−∆−∆−

 Vektor der Verschiebungen und Verdrehungen zum  
  Zeitpunkt t-∆t sowie dessen 1. und 2. zeitliche Ableitung 
tttttt
x,x,x
∆+∆+∆+

 Vektor der Verschiebungen und Verdrehungen zum 
  Zeitpunkt t+∆t sowie dessen 1. und 2. zeitliche  
  Ableitung 
000
x,x,x    Vektor der Anfangsverschiebungen, -geschwindigkeiten 
  und -beschleunigungen 
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'
x
=
∂
∂
 Ableitung in Längsrichtung 
•
=
ϕ∂
∂
  Ableitung in Umfangsrichtung 
w(x)  Verschiebung in z-Richtung 
ϑ(x) Verdrillung 
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k Laufvariable zur Bezeichnung des jeweiligen Vorgangs 
Iyy  Flächenträgheitsmoment um y-Achse 
εxx  Dehnung in x-Richtung 
N  Normalkraft 
My  Moment um die y.Achse 
Mz  Moment um die z.Achse 
Q  Querkraft 
W  Wölbmoment 
CM  Wölbsteifigkeit 
E  Elastizitätsmodul 
q(x)  Linienlast in z-Richtung 
u(x,y,z) Verwölbungen 
ku(x,y,z) Verwölbungen des Vorgangs k 
ku(y,z) Einheitsverwölbungen für Vorgang k 
kv(y,z) kw(y,z) Einheitsverschiebungen für Vorgang k 
kV(x) Verformungsfunktion Vorgang k 
kW(x) Spannungsresultante Vorgang k 
kσ(x,y,z)  Spannungen Vorgang k 
kC  Wölbwiderstand Vorgang k 
kD  Drillwiderstand Vorgang k 
kB  Querbiegebwiderstand Vorgang k 
 
u(z), v(z), w(z) Verschiebungen in Längs-, Umfangs- und 
 Radialrichtung im Abstand z von der Schalenmittefläche 
uM , vM , wM Verschiebungen der Schalenmittelfläche in Längs-, 
 Umfangs- und Radialrichtung bzw. der Schwereachse 
 des Kreisbogens 
nxx, nϕϕ, nxϕ Membrankräfte der Schale 
mxx, mϕϕ, mxϕ Biege- und Drillmomenet der Schale 
qx, qϕ Querkräfte der Schale 
εxx(z), εϕϕ(z), γ(z) Dehnung und Gleitungen der Schale im Abstand z von  
 der Schalenmittelfläche 
εxx
M
, εϕϕ
M
, γM
 
Dehnung und Gleitungen der Schalenmittelfläche 
σxx(z), σϕϕ(z), τ(z) Normal- und Schubspannungen im Abstand z von der 
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 Schalenmittelfläche 
px(x,ϕ), pϕ(x,ϕ), pz(x,ϕ) Flächenlasten in Längs-, Umfangs- und Radialrichtung 
ku(ϕ) Kreisfunktionen 
m Umfangswellenzahl 
λ Nullstellen des charakteristischen Polynoms 
cs  Abstand vom Sattel 
Berad, Betan  Bettung des Kreisrings in radialer bzw. tangentialer 
  Richtung 
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σ Spannungstensor 
σxx, σyy, σzz Normalspannungen 
τxy, τxz, τyz Schubspannungen 
J1, J2, J3 Invarianten des Spannungstensors 
σ1, σ2, σ3 Hauptnormalspannungen 
τ1, τ2, τ3 Hauptschubspannung 
τred reduzierte Schubspannung 
σOkt Oktaedernormalspannung 
τOkt Oktaederschubspannung 
σV Vergleichsspannung 
σF Fließgrenze 
G Gewichtskraft des Behälters 
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Einleitung 
In der Industrie ist der Einsatz von flüssigen und gasförmigen Gefahrstoffen weit 
verbreitet. Neben stehenden zylindrischen Flüssigkeitstanks werden für gasförmige 
Stoffe und den Transport von Gütern im Allgemeinen liegende Zylindertanks auf 
Sattellagern eingesetzt. 
Die Lagerung und der Transport der Gefahrstoffe stellen ein enormes Risikopotential 
für Mensch und Umwelt dar. Zur Minimierung dieses Risikos stellt der Gesetzgeber 
zahlreiche Anforderungen an den Betrieb und die technische Auslegung solcher 
Behälter. 
Insbesondere für die technische Auslegung ist die Kenntnis des Tragverhaltens unter 
Berücksichtigung aller für die vorhergesehene Nutzung auftretenden Belastungen 
von Bedeutung. Dies sind neben Lasten aus Betriebsdruck und vertikaler Belastung 
auch Horizontallasten. 
So fordert beispielsweise die „Verordnung über die innerstaatliche und 
grenzüberschreitende Beförderung gefährlicher Güter auf der Straße und mit 
Eisenbahnen“, kurz GGVSE, unter Berufung auf die „Anlagen A und B des 
Europäischen Übereinkommens vom 30. September 1957 über die internationale 
Beförderung gefährlicher Güter auf der Straße“, kurz ADR, den getrennten Nachweis 
des Behälters unter Ansatz der 1 – fachen seitwärts gerichteten Gewichtskraft. 
Während für den vertikalen Lastfall sowohl statische als auch dynamische 
Untersuchungen zu den heute gültigen, praxisnahen Konstruktions- und 
Bemessungshilfen wie den AD - Merkblättern und dem British Standard 5500 führten, 
liegen derartige Untersuchungen und Bemessungshilfen für den Fall der horizontal 
seitwärts gerichteten Belastung nicht vor. 
Die vorliegende Arbeit soll dieses Defizit beseitigen helfen und damit eine 
abschließende Beurteilung des Tragverhaltens unter Berücksichtigung der horizontal 
seitwärts gerichteten Belastung sowohl in statischer als auch in dynamischer Hinsicht 
ermöglichen. Die Entwicklung von Konstruktions - und Bemessungshilfen soll die 
Beurteilung des Tragverhaltens erleichtern. 
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1.1 Bisherige Untersuchungen der sattelgelagerten Zylinderschalen 
In der Vergangenheit wurde das Hauptaugenmerk auf die Untersuchung des 
Tragverhaltens der Zylinderschalen bei vertikaler Belastung gelegt. Demgegenüber 
ist das Tragverhalten derartiger Behälter bei horizontaler seitwärts gerichteter 
Belastung in statischer und dynamischer Hinsicht weitgehend unerforscht. 
Dieses Defizit zu beseitigen ist erklärtes Ziel der nachfolgenden Untersuchungen. 
Die Kenntnis der bisher durchgeführten Untersuchungen und der daraus 
gewonnenen Erkenntnisse ist hierfür Grundvoraussetzung. 
1.1.1 Statische Belastung 
Die erste systematische Untersuchung der auf Satteln gelagerten Zylinderschale bei 
vertikaler Belastung wird 1951 von ZICK [1] durchgeführt. Anhand zahlreicher 
Versuche an Großbehältern, entwickelt er ein Bemessungsmodell, welches auf 
Sattelöffnungswinkel von 120° - 150° angewendet werden kann. 
Er unterscheidet dabei zwischen der Berechnung in Längs- und Umfangsrichtung. 
Die Längsspannungen werden unter Ansatz effektiver Querschnittswerte anhand der 
an einem Balkenmodell ermittelten Schnittkräfte ermittelt (Abbildung 1.1.1). 
R
A AQ Q
L
b 2Q
a
t
a
H
β
∆
θ
a) Ansicht b) Schnitt a-a
ineffektiver
Querschnittsbereich
 
Abbildung 1.1.1 
Bei der Berechnung der Umfangsspannungen unterscheidet ZICK zwischen der 
durch Ringe ausgesteiften und unausgesteiften Zylinderschalen. Ausgehend von 
einem auf Höhe der Sattelhörner eingespannten Kreisring berechnet er die 
maximalen Einspannmomente infolge der Schubflussbelastung aus der Balkenstatik. 
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Die Abweichungen von Versuchsergebnissen und Spannungsberechnungen auf 
Grundlage dieses Modells kompensiert ZICK durch den Ansatz empirisch ermittelter 
mittragender Breiten. Demzufolge lassen sich die Umfangsspannungen am 
Sattelhorn nach ZICK wie folgt ermitteln: 
R8Lfür
tL
RQK12
)t10b(t4
Q
R8Lfür
t2
QK3
)t10b(t4
Q
2
3
2
3
⋅<
⋅
⋅⋅
−
⋅+⋅⋅
−=σ
⋅≥
⋅
⋅
−
⋅+⋅⋅
−=σ
ϕ
ϕ
 
 Gl. 1.1-1 
Hierin ist K3 ein Reduktionsfaktor, welcher die aussteifende Wirkung des 
Behälterbodens in Abhängigkeit vom Bodenabstand berücksichtigt. 
Die Berechnung der maximalen Schubspannungen erfolgt in analoger Form. Es 
werden die Schubkraftverläufe der ausgesteiften Zylinderschale auf Grundlage der 
Balkenstatik ermittelt und unter Ansatz effektiver Querschnittswerte auf die 
unausgesteifte Zylinderschale umgerechnet. 
BROWNELL und YOUNG [2] greifen 1959 das Verfahren von ZICK auf und erweitern 
dies auf Sattelöffnungswinkel von 90° - 180°. Darüber hinaus geben sie für die 
Berechnung der Membranumfangsspannungen am Sattelhorn eine von ZICK 
abweichende mittragende Breite von : 
tR56,1bb eff ⋅⋅+=  Gl. 1.1-2 
an. Während sowohl ZICK, als auch BROWNELL&YOUNG die mittragenden Breiten 
in Abhängigkeit vom Radius, der Länge sowie der Dicke angegeben, ermittelt MANG 
zudem eine Abhängigkeit vom Sattelöffnungswinkel. Seinen Berechnungen und 
Versuchen [3] zufolge kann die mittragende Breite zur Berechnung der 
Umfangsspannung folgendermaßen ermittelt werden: 
mittragende Breite zur mittragende Breite zur 
Biegemomentenaufnahme: Normalkraftaufnahme: 
tr)(b: mit
)bc(2b
0m
m
⋅⋅Ψα=
+⋅=
 ))(cos)(cos(r70,0b: mit
)bc(2b
0N
n
Ψ−Ψ⋅⋅=
+⋅=
 
 Gl. 1.1-3 
Zudem stellt er in [4],[5] fest, dass der Ansatz verschiedener Pressungsverteilung 
(Abbildung 1.1.2). für den Beanspruchungszustand von sattelgelagerten 
Aussteifungsringen entscheidende Bedeutung hat. Diese Pressungsverteilungen 
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hängen dabei vom Steifigkeitsverhältnis des Aussteifungsrings zum Sattel ab. In [3] 
weist er auf die Parallelen zwischen der Berechnung von flächig gelagerten 
Aussteifungsringen und sattelgelagerten Behältern hin und verwendet sein 
Berechnungsverfahren zur Ermittlung der oben aufgeführten mittragenden Breiten. 
 Sattelpressungsverteilungen nach MANG
Ψ0
Ri
RaΨ0
Ri
Ra Ψ0
Ri
Ra
1. starrer Auflagering
starrer Sattel
2. starrer Auflagerring
weicher Sattel Kombination aus 1.+2.
 
Abbildung 1.1.2 
Hinsichlich des von MANG verwendeten Berechnungsverfahrens ist festzuhalten, 
dass er insbesondere die durch das unterschiedliche Verformungsverhalten von 
Schale und Kreisring entstehenden Zwangschnittgrössen auf Grundlage 
schalentheoretischer Überlegung ermittelt. Diese setzt er dann als Belastung auf das 
Kreisringmodell an. 
Somit kann man das Berechnungsverfahren nach MANG als Übergang zwischen 
den rein balkentheoretischen und rein schalentheoretischen Betrachtungsweisen 
ansehen. 
 
Die im Folgenden erläuterten schalentheoretischen Berechnungen basieren 
überwiegend auf der Biegetheorie dünner Schalen nach FLÜGGE [6]. Die 
Überführung des im Allgemeinen gekoppelten inhomogenen 
Differentialgleichungssystems in ein System linearer Gleichungen erfolgt über eine 
Zerlegung der Belastungen und Verformungen durch Fourieransätze.Dabei kann 
zwischen zweierlei Vorgehensweisen unterschieden werden: 
1. näherungsweise Darstellung der Belastung und Verformungen durch Fourier-
Reihen in Umfangs –  und Längsrichtung 
2. näherungsweise Darstellung der Belastung und Verformungen durch eine 
Fourier- Reihe in Umfangs - und ein Fourier-Integral in Längsrichtung 
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Eine der Ersten rein schalentheoretischen Berechnungen, welche sich mit dem 
Problem der teilflächenbelasteten Zylinderschale beschäftigt stammt von 
GIRKMANN [7] . Dieser untersucht 1950 den Beanspruchungszustand einer durch 
Eigengewicht und Flüssigkeitsfüllung belasteten Rohrleitung, welche in regelmäßigen 
Abständen durch Spanten unterstützt wird. Er untersucht hierbei 
Sattelöffnungswinkel von 0° - 120° und geht von einer konstante Pressungsverteilung 
in Umfangs – und Längsrichtung aus.  
An einem durchlaufend gedachten Rohrstrang berechnet er zunächst den 
Schubkraftverlauf am Auflager infolge Eigengewicht und Flüssigkeitsfüllung am 
unverformten Kreisquerschnitt. Diesen setzt er dann zusammen mit der aus 
Spantenlagerung hervorgerufenen Teilflächenbelastung auf die unendlich lang 
gedachte Zylinderschale an.  
Während GIRKMANN in seiner Berechnung von einer konstanten 
Teilflächenbelastung der unendlich langen Zylinderschale ausgeht, untersucht 
BIJLAARD [8], [9] die an den Enden gelagerte, endliche Zylinderschale unter Ansatz 
ungleichmäßig verteilter Teilflächenbelastung.  
BIJLAARD weist zudem auf die Problematik der geometrischen Nichtlinearität, 
welche durch die Krümmungsänderung der Schale infolge Belastung entsteht, hin. 
Die dabei entstehenden Zusatzbeanspruchungen können nach BIJLAARD über den 
Ansatz zusätzlicher äquivalenter Membrankräfte berücksichtigt werden. 
Mit dem Tragverhalten versteifter und unversteifter sattelgelagerter Zylinderschalen 
beschäftigt sich HERBERER in [10], [11]. Dabei untersucht er auch die Lagerung auf 
unterschiedlichen Sattelmaterialien. Das unterschiedliche Tragverhalten infolge 
unterschiedlicher Sattelmaterialien versucht er über die angesetzten 
Randbedingungen zu berücksichtigen. Die Sattelpressungen setzt er als in 
Umfangs – und Längsrichtung konstant wirkende Teilflächenbelastung an. Er 
beschränkt sich in seinen Berechnungen auf Sattelöffnungswinkel von 90° - 120°. Ein 
Vergleich seiner Berechnungsergebnisse mit Berechnungsergebnissen von 
BIJLAARD zeigt eine gute Übereinstimmung. Er stellt jedoch fest, dass ein Vergleich 
mit Messergebnissen nach GERBEAUX [12] wenig Übereinstimmung aufweisen. 
Insbesondere die Arbeit von HERBERER zeigt, dass die bis dato vorgelegenen 
Abweichungen der Berechnungsergebnisse zu den Messergebnissen, weniger in der 
angewendeten Schalentheorie, als vielmehr in der ungenauen Annahme der 
Sattelpressungsverteilung liegt. Zwar liefern die unterschiedlichen 
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Berechnungsansätze für kleine Sattelöffnungswinkel wenig abweichende 
Ergebnisse, für die praktisch relevanten Sattelöffnungswinkel von 90°-150° ist der 
Ansatz des Sattelpressungsverlaufs jedoch von entscheidender Bedeutung auf die 
Qualität sowie auf die Quantität der Ergebnisse. 
Daher berechnet ZWIESELE [13] die unversteifte Zylinderschale mit einem zu den 
o.g. Autoren abweichenden Pressungsansatz. Er geht von einem cosinusförmigen 
Pressungsverlauf zwischen den Sattelhörnern mit zusätzlichen Einzellasten an den 
Sattelhörnern aus. Neben dem unterschiedlichen Pressungsansatz liefern 
ZWIESELE‘s Berechnungsergebnisse auch Erkenntnisse über den Einfluss der 
Sattelbreite auf die maximalen Umfangsspannungen, auf welchen bis dato nicht 
eingegangen wurde. So führt eine Vergrößerung der Sattelbreite zu einer Reduktion 
der maximalen, entlang der Sattelränder auftretenden Umfangsspannungen. Im 
Gegensatz dazu reduzieren sich die Umfangsspannungen in Sattelmitte selbst bei 
Sätteln mit weicher Zwischenlage nur geringfügig. 
TOOTH et al. entwickeln in [14] ein iteratives Berechnungsverfahren bei welchem 
das unterschiedliche Verformungsverhalten von Sattel und Schale mitberücksichtigt 
werden kann. Dabei stellen sie hinsichtlich des Pressungsverlauf Parallelen zu 
ZWIESELE fest. In Erweiterung zu ZWIESELE wird jedoch gezeigt, dass der Verlauf 
der Pressungen auch vom Verhältnis der Behältersteifigkeit zur Sattelsteifigkeit 
abhängt.  
In [15], [16], [17] erweitern sie ihr Berechnungsverfahren sukzessive hinsichtlich der 
angenommenen Belastungen und Sattellagerungen. Bei den Sattellagerungen 
unterscheiden sie zwischen flexiblen, starren, festen und losen Sattellagerungen 
sowie Sattellagern mit unterschiedlichen Krümmungsradien von Sattel und Schale. 
Die Ergebnisse der Berechnungen und zahlreicher von TOOTH et al. durchgeführter 
Versuche zeigen, dass bei gleicher Sattelsteifigkeit die mit der Schale verschweißten 
Sattelausführungen um ca. 15% höhere Umfangsspannungen als die lose 
Auflagerung ergeben. Eine Reduktion der Sattelsteifigkeit bei sonst gleicher 
Behältergeometrie führt zu einer Reduktion der Behälterumfangsspannungen. Die 
Ausführung von Sätteln mit größerem Radius als den der Schale führt zu einer 
weiteren Reduktion der Umfangsspannungen. 
Der Einfluss unterschiedlicher Krümmungsradien von Sattel und Zylinderschalen auf 
die zu erwartenden Kontaktkräfte untersucht auch BRANDES [18]. Auch er benutzt 
ein iteratives Berechnungsverfahren. BRANDES stellt wie TOOTH et al. fest, dass 
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die Behälterumfangsspannungen durch eine Vergrößerung des Sattelradius reduziert 
werden können. 
LAKIS & DORÉ [19] erweitern die Berechnungsnahmen von TOOTH et al. dadurch, 
dass sie in Längsrichtung von einem nicht konstanten Pressungsverlauf ausgehen. 
Ihre Ergebnisse vergleichen sie mit Berechnungs – und Messergebnissen von 
TOOTH et al. und stellen fest, dass die Annahme einer konstanten 
Pressungverteilung im Sattelbereich mit den berechneten Radialverformungen im 
Widerspruch steht.  
ONG nutzt in seiner Veröffentlichung [21] das Berechnungsverfahren von TOOTH et 
al. setzt jedoch den gesuchten Pressungsverlauf in Analogie zu LAKIS & DORE an. 
Neben einer Erweiterung des Berechnungsverfahrens hinsichtlich verschiedener 
Teilflächenbelastungen bringt ONG in seinen Berechnungen auch die Imperfektion 
des Behälters in Ansatz [20]. Auf Grundlage einer Parameterstudie gibt ONG in [22] 
für den Fall der vertikalen Belastung einfache, zur Handrechnung geeignete 
Berechnungsformeln zur Ermittlung der maximalen Umfangsspannungen an. Darin 
gehen Einflüsse aus dem Sattelöffnungswinkel, dem Sattelabstand, der Sattelbreite 
sowie der Steifigkeit verschiedener Sattelkonstruktionen ein. 
DEL GAZIO [23] untersucht den Einfluss verschiedener Pressungsansätze in 
Längsrichtung. Ein Vergleich ihrer Berechnungsergebnisse mit Versuchergebnissen 
anderer Autoren zeigt, dass der kombinierte Ansatz von Einzelkräften entlang der 
Sattelränder und einer konstanten Pressungen zwischen den Rändern zu 
verbesserten Berechnungsergebnissen führt. In weiteren Veröffentlichung [24], [25], 
[26] werden auf Grundlage der o.g. Berechnungsansätze die Einflüsse verschiedener 
Schalen- und Sattelparameter auf das generelle Tragverhalten der Zylinderschale 
erläutert. 
 
Während die meisten der bisher aufgeführten schalentheoretischen Ansätze auf der 
Biegetheorie dünner Schalen nach FLÜGGE basieren, entwickelt KRUPKA ein 
Berechnungsverfahren auf Grundlage der Halbbiegetheorie nach WLASSOW. Sein 
Berechnungsverfahren berücksichtigt die Interaktion von Sattel und Schale über den 
Ansatz statisch Unbestimmter im Auflagerbereich [27]. KRUPKA geht von einer in 
Längsrichtung konstanten Pressungsverteilung aus. Anhand seines 
Berechnungsverfahrens gibt KRUPKA in [28] Berechnungsformeln zur Ermittlung der 
maximalen Umfangs – und Längsspannungen in folgender Form an:  
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 Umfangsspannungen: Längsspannungen: 
 
r
t
t
Qkk 2s0ass ⋅⋅⋅=σ  r
t
t
Qkk 2x0axx ⋅⋅⋅=σ  
 Gl. 1.1-4 
mit: Q = Auflagerkraft am Sattel 
 t = Schalendicke 
 r = Radius der Schale 
Die Faktoren kas, k0s, kax, k0x berücksichtigen hierin den Einfluss des Bodenabstands, 
der Sattelbreite sowie den Sattelöffnungswinkel. Darüber hinaus untersucht KRUPKA 
in [29], [30], [31] das nachkritische Verhalten sowie das Beulverhalten versteifter und 
unversteifter, sattelgelagerter Zylinderschalen.  
 
Neben dem „klassischen“ Weg zur Lösung des gekoppelten Differentialgleichungs-
systems dünner Zylinderschalen durch eine Fourierzerlegung der Belastungen und 
Verformungen, tritt in jüngerer Zeit die Methode der Finiten-Elemente zur Lösung der 
beschriebenen Problemstellung immer mehr in den Vordergrund. 
Eine der ersten Arbeiten, welche das Verfahren der FEM zur Lösung des Problems 
der liegenden sattelgelagerten Zylinderschale nutzt, ist die Arbeit von STONEKING 
und SHETH [32]. Sie untersuchen die lose und feste Lagerung der Zylinderschale 
auf starren Satteln. Ein Vergleich ihrer Berechnungsergebnisse mit denen von ZICK, 
WILSON & TOOTH sowie LAKIS&DORE zeigt, dass das vereinfachte 
Berechnungsverfahren nach ZICK gute Übereinstimmung hinsichtlich der 
berechneten Spannungen liefert, während die anderen Berechnungsverfahren zu 
konservative Spannungen ermitteln. 
Während sich die bisherigen Arbeiten mit dem Fall der sattelgelagerten 
Zylinderschale unter vertikaler Belastung beschäftigen, geht LADEWIG [34] im 
Rahmen seiner FEM – Berechnungen auch auf den Fall der horizontalen, quer zur 
Längsachse wirkenden Belastung ein. Eine Gegenüberstellung der 
Berechnungsergebnisse zeigt den für die Behälterbemessung maßgebenden 
Einfluss der horizontalen Belastung. 
CHOUIHI [35] führt in seiner Dissertation experimentelle und numerische 
Berechnung für die statische vertikale und horizontale Belastung durch. Bei den 
experimentellen Untersuchungen benutzt er ein neuartiges Meßsystem, welches es 
erstmals erlaubt die Pressungen flächig zu erfassen. Auf Grundlage dieser 
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Messergebnissen entwickelt CHOUIHI ein FEM – Berechnungsmodell. Dieses 
Modell wird für eine Parameterstudie genutzt. Deren Ergebnis liefert Formeln zur 
Berechnung der Pressungsverläufe in Abhängigkeit der untersuchten Schalen – und 
Sattelparameter. Darüber hinaus werden für ausgewählte Behälter die errechneten 
Spannungen und Schnittgrößen in Form von Diagrammen angegeben. 
 
Für den Fall der versteiften und unversteiften Zylinderschale bei fester Lagerung 
entwickelt KEPPLER [37] ein iteratives Berechnungsverfahren, welches auf der 
verallgemeinerten technischen Biegetheorie beruht. Seine Berechnungsergebnisse 
überprüft er anhand von Vergleichsrechnungen mit der FEM und 
Berechnungsergebnissen anderer Autoren. Anhand einer Parameterstudie gibt 
KEPPLER Formeln zur Berechnung der maximalen Umfangsspannungen für den 
Fall der starren und weichen Lagerung an. 
1.1.2 Dynamische Belastung  
Die erste Arbeit, welche sich mit dem Schwingungsverhalten liegender 
sattelgelagerter Zylinderschale ist die Arbeit von SON [33]. Dieser bestimmt die 
Eigenfrequenzen von Zylinderschalen unter Berücksichtigung verschiedener 
Lagerungsbedingungen. Neben rotationssymmetrischen Lagerungen untersucht er 
erstmals die Lagerung der Schale auf starren Sattellagern mit Sattelöffnungswinkeln 
von 120°. Eine Parameterstudie bei Variation der Schalenlänge, der Schalendicke, 
des Schalenradius, des Bodenabstands sowie der Lagerungsbedingungen liefert 
abschließend Diagramme zur direkten Bestimmung der Eigenfrequenz. SON stellt in 
diesem Zusammenhang fest, dass mit steigenden Umfangswellenzahlen der Einfluss 
der Lagerungsbedingungen auf die berechneten Eigenfrequenzen abnimmt. Dieser 
Effekt ist umso stärker ausgeprägt je steifer die Zylinderschale und je kleiner der 
Bodenabstand ist. 
Mit der Berechnung der maximalen Spannungen und Sattelpressungen bei 
dynamischer Belastung befasst sich LADEWIG in [34]. Dieser entwickelt ein FEM –
 Modell bei welchem die Flüssigkeit durch Volumenelemente generiert wird. Anhand 
von statischen Berechnungen und Vergleich mit Berechnungsergebnissen von ONG 
und DEL GAZIO überprüft er sein Berechnungsmodell.  
Das dynamische Schwingungsverhalten seines Modells überprüft er zunächst mit 
Hilfe der von SON angegebenen Eigenfrequenzen. Die dynamische Berechnung 
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führt er unter Ansatz verschiedener künstlich generierter Erdbeben durch. Aufgrund 
seiner Berechnungen stellt er fest, dass die Vollfüllung der maßgebende Lastfall in 
der dynamischen Berechnung ist. Darüber hinaus gibt er an, dass der 
spannungsreduzierende Einfluss einer Teilfüllung in dynamischen Berechnungen 
größer als in statischen Berechnungen ist. „Sloshing“ – Effekte können nach 
LADEWIG in diesem Zusammenhang vernachlässigt werden. 
In [36] geht ZIMMERMANN auf das Problem der dynamischen vertikalen Belastung 
ein. Dazu führt er Dehnungs – und Pressungsmessungen an liegenden 
sattelgelagerten Zylinderschalen bei vertikaler Kraftanregung durch. Er variiert den 
Sattelöffnungswinkel, den Bodenabstand sowie die Anregungsfrequenz. Basierend 
auf den Versuchsergebnissen entwickelt er ein FEM – Modell. Eine mit diesem 
Modell durchgeführte Parameterstudie unter Ansatz dynamischer vertikaler 
Anregung liefert Schwingbeiwerte zur Berechnung statischer Ersatzlasten. 
1.2 Stand der Forschung 
Der Forschungsstand zum Tragverhalten sattelgelagerter Zylinderschalen lässt sich 
wie in Abbildung 1.2.1 dargestellt zusammenfassen. So können die  bisherigen 
Untersuchungen zum Tragverhalten der sattelgelagerten Zylinderschale hinsichtlich 
der einwirkenden Lasten in statische und dynamische Untersuchungen unterteilt 
werden. Eine weitere Unterteilung lässt sich anhand der Belastungsrichtung in 
horizontal und vertikal vornehmen. 
Die ersten Veröffentlichungen zum Tragverhalten sattelgelagerter Zylinderschalen 
beschäftigen sich mit dem statischen Tragverhalten bei vertikaler Belastung. Dabei 
wird das vorliegende System über Balkenschnittgrößen unter Ansatz mittragender 
Breiten berechnet. Dieses Vorgehen kann als Überführung des schalentheoretischen 
Problems in eine vereinfachte Balkenanalogie bezeichnet werden. 
Mit steigenden Rechnerkapazitäten werden vermehrt numerische 
Näherungsverfahren verwendet, welche die Schalendifferentialgleichung nicht nur 
bereichsweise, sondern das Gesamtsystem geschlossen unter Ansatz 
rotationssymmetrischer Randbedingungen lösen. Das Hauptaugenmerk wird auf den 
Ansatz der Pressungsverläufe gelegt.  
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Abbildung 1.2.1 
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Die Güte der Übereinstimmungen von Berechnungsmodellen und 
Versuchsergebnissen hängt daher im Wesentlichen vom Ansatz der 
Pressungsverteilungen ab. 
Erst Ende der sechziger Jahre wird die Schale unter Berücksichtigung von Schalen-/ 
und Sattelsteifigkeit berechnet. Jedoch werden auch hier rotationssymmetrische 
Lagerungsverhältnisse der Schalenränder vorausgesetzt. 
Die Weiterentwicklung der Computertechnologie erlaubt es Ende der siebziger Jahre 
numerische Berechnungsverfahren einzusetzen, welche sowohl die Interaktion von 
Schalen- und Sattelsteifigkeit, als auch die Behälterbodengeometrie direkt 
berücksichtigen. Hier ist vor allem die Methode der Finiten Elemente (FEM) zu 
nennen, welche seit dieser Zeit überwiegend eingesetzt wird. 
Den zahlreichen theoretischen und experimentellen Untersuchungen zum 
Tragverhalten der sattelgelagerten Zylinderschale bei statischer vertikaler Belastung 
ist es zu verdanken, dass dem planenden Ingenieur heute Bemessungsformeln z.B. 
im British Standard 5500 [38] oder den AD-Merkblättern [39] für diesen Lastfall zur 
Verfügung stehen. 
 
Statische und experimentelle Untersuchungen der sattelgelagerten Zylinderschale 
unter Ansatz einer horizontal seitwärts gerichteten Belastung sind 1994 in [34] sowie 
1999 in [35] enthalten. Auch hier wird die Methode der finiten Elemente zur 
Berechnung eingesetzt. Bemessungsformeln für den horizontal seitwärts gerichteten 
Lastfall werden dort nicht angegeben. Weitere Untersuchungen zu diesem Lastfall 
fehlen bis heute. 
 
Betrachtet man den Fall der dynamischen Belastung, so wurden Ende der achtziger 
Jahre bis Anfang 2000 erste Untersuchungen zum Schwingungsverhalten der Schale 
in Abhängigkeit der Schalen-/ und Sattelparameter durchgeführt. Praxisorientierte 
Bemessungsformeln entstanden hierbei wiederum für den Fall der vertikalen 
Anregung. 
Untersuchungen zum Tragverhalten der sattelgelagerten Zylinderschale bei 
dynamischer horizontaler seitwärts gerichteter Anregung fehlen auch hier bis heute. 
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1.3 Kritische Betrachtung und Zielsetzung 
Gemeinsam ist allen Arbeiten, dass bei den untersuchten Behältern die maximalen 
Spannungen am Sattelhorn in Umfangsrichtung auftreten, sowie die Erkenntnis, dass 
die Größe und Verteilung der Spannungen entlang des Sattels in erster Linie vom 
Verhältnis der Sattelsteifigkeit zur Behältersteifigkeit abhängt. 
Darüber hinaus ist der Literatur zu entnehmen, dass sich die bisherigen 
Untersuchungen hauptsächlich mit dem Tragverhalten der sattelgelagerten 
Zylinderschale bei vertikaler Belastung beschäftigen. 
Während die Ergebnisse dieser Untersuchungen auch Eingang in die Normung 
gefunden haben (British Standard 5500, AD-Merkblätter), liegen bis heute keine 
Regelwerke vor, welche es dem Konstrukteur ermöglichen anhand von 
Berechnungsformeln das Tragverhalten der sattelgelagerten Zylinderschale bei 
horizontal seitwärts gerichteter Belastung sowohl statisch als auch dynamisch zu 
beurteilen. 
In diesem Zusammenhang sollte erwähnt werden, daß die „Verordnung über die 
innerstaatliche und grenzüberschreitende Beförderung gefährlicher Güter auf der 
Straße und mit Eisenbahnen“, kurz GGVSE [40] ,unter Verweis auf [41] für Tanks 
den Tragsicherheitsnachweis unter Ansatz der 1-fachen seitwärts gerichteten 
Gewichtskraft fordert.  
 
Daher ist es das Ziel der vorliegenden Arbeit das Tragverhalten der sattelgelagerten 
Zylinderschale bei horizontal seitwärts gerichteter Belastung sowohl dynamisch als 
auch statisch zu untersuchen. Der Aufbau der Arbeit gliedert sich dazu in zwei Teile. 
 
In den Kapiteln 2 und 3 wird das Tragverhalten der sattelgelagerten Zylinderschale 
anhand von dynamischen Versuchen an einem horizontal seitwärts angeregten 
Modellbehälter untersucht. Im Anschluss daran wird ein Berechnungsmodell auf 
Grundlage der Finiten Elemente Methode generiert. Insbesondere die Verteilung und 
die Größe der anzusetzenden Belastung aus dynamischem Fluiddruck sind dabei 
von besonderem Interesse. Die Versuchergebnisse dienen der Verifizierung des 
Berechnungsmodells.  
Dieses Berechnungsmodell und der damit verifizierte Lastansatz zur 
Berücksichtigung des Fluiddrucks bilden die Grundlage der Betrachtungen im 
zweiten Teil der Arbeit. 
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Der zweite Teil umfasst die Kapiteln 4 bis 7. Dieser beschäftigt sich mit dem 
statischen Tagverhalten der sattelgelagerten Zylinderschale bei horizontal seitwärts 
gerichteter Belastung und nutzt das im ersten Teil gewonnen Belastungsmodell.  
Neben einem Berechnungsverfahren auf Grundlage der FEM wird ein zweites 
Berechnungsverfahren auf Basis der „verallgemeinerten technischen Biegetheorie“ 
(VTB) entwickelt, welches es erlaubt die sattelgelagerte Zylinderschale 
näherungsweise geschlossen zu lösen. Das Berechnungsverfahren auf Grundlage 
der VTB wurde bereits in [37] für den Fall der vertikalen Belastung entwickelt und 
erfolgreich angewendet. Der Vorteil dieses Verfahrens liegt in der einfachen 
Handhabung, da im Gegensatz zur FE-Methode keine aufwendige Generierung des 
Behälters erforderlich ist. Vielmehr kann der Anwender die Behälter- und 
Sattelparameter sowie die Wichte der Füllung direkt als Zahlenwerte eingeben. Das 
Ergebnis der Berechnung auf Grundlage der VTB  liefert die Schnittgrößen, die 
Spannungen und Verformungen für den gesamten Behälter an jeder beliebigen 
Stelle. Ein Optimierung der Konstruktion ist damit wesentlich schneller realisierbar 
als mit der FE-Methode. 
Daher wird im Rahmen der vorliegenden Arbeit die Anwendbarkeit der VTB für den 
Fall der horizontalen seitwärts gerichteten Belastung untersucht. Das Aufstellen und 
Lösen der beschreibenden Schalendifferentialgleichungen auf Grundlage der VTB für 
den Fall der horizontalen Belastung ist hierfür Grundvoraussetzung und wird in 
Kapitel 4.2 durchgeführt. 
Es folgt eine vergleichende Gegenüberstellung der beiden Berechnungsverfahren 
hinsichtlich ihrer Vor- und Nachteile. 
 
Da sich schon im Vorfeld der vorliegenden Arbeit gezeigt hat, dass sich unter der 
Annahme unbeschränkt elastischen Materialverhaltens bei horizontaler Belastung 
Spannungsspitzen am Sattelhorn ergeben, welche ein Vielfaches der theoretischen 
Fließspannung betragen, wird zur Einschätzung des tatsächlichen Tragverhaltens im 
Anschluss an die Bewertung der beiden Berechnungsverfahren kurz auf Aspekte des 
elastisch-plastischen Tragverhaltens unter Verwendung des van-Mises’schen 
Fließkriteriums eingegangen. 
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Im Anschluß daran wird eine Parameterstudie unter Variation der wesentlichen 
Schalen – und Sattelparameter durchgeführt. Als Belastung wird die 1 – fache 
seitwärts gerichtete Gewichtskraft angesetzt. Anhand der Ergebnisse und der 
Auswertung der Parameterstudie werden einfache zur Handrechnung geeignete 
Formeln zur Berechnung der bemessungsbestimmenden Spannungen in 
Abhängigkeit der untersuchten Schalen – und Sattelparameter hergeleitet. 
Diese dienen in Zukunft dem entwerfenden Ingenieur als einfache praktische 
Hilfsmittel im Rahmen der Vordimensionierung, die Behälterparameter auch bei 
horizontaler Belastung festlegen und somit den Zeitaufwand für die Bemessung 
erheblich verringern zu können. 
 
Nach der Untersuchung des Beanspruchungszustandes der Schale unter Ansatz der 
1 – fachen horizontal seitwärts gerichteten Gewichtkraft, folgt eine kritische 
Betrachtung der tatsächlich auftretenden horizontalen Belastung. Dazu werden 
exemplarisch die im Rahmen einer vom Institut für Kraftfahrtwesen (IKA) 
durchgeführten Versuchsfahrt aufgezeichneten Querbeschleunigungen an einem 
Sattelhänger angegeben und diskutiert. 
 
Die Erweiterung der Erkenntnisse aus der Parameterstudie hinsichtlich des 
Tragverhaltens der Schale bei Ansatz eines standardisierten Sattels auch auf 
unterschiedliche Sattelausführung, ist Gegenstand der nachfolgenden Untersuchung. 
Dazu werden Behälter mit Sätteln nach DIN 28080, deren Konstruktionsprinzipien 
aus den Berechnungen bei vertikaler Belastung hergeleitet wurden, für den Fall der 
horizontalen Belastung berechnet. Im Rahmen dieser Berechnungen wird auf die 
Einflüsse der unterschiedlichen Sattelkonstruktionen auf die Behälterspannungen 
eingegangen. 
 
Abschließend werden einige ausgewählte Behälter unter vertikaler und horizontaler 
Belastung berechnet. Die vergleichende Gegenüberstellung der Ergebnisse gibt 
Aufschluss über den Ansatz eines Lasterhöhungsfaktors, mit welchem die vertikale 
Belastung zur Berücksichtigung der horizontalen Belastung in der Praxis 
beaufschlagt werden kann. 
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I. Dynamische Untersuchungen 
2 Dynamische Versuche an der sattelgelagerten Zylinderschale 
2.1 Allgemeines 
Zielsetzung der dynamischen Versuche ist es den Beanspruchungszustand der 
liegenden sattelgelagerten Zylinderschale bei seitwärts gerichteter Beschleunigung in 
Abhängigkeit verschiedener Versuchsparameter messtechnisch zu erfassen. 
Die Versuchsergebnisse dienen als Referenzwerte für die anschließende FEM –
 Simulationsberechnung. 
Vor der Durchführung der o.g. Versuche werden zunächst Vorversuche durchgeführt, 
welche der Überprüfung der Funktionalität der eingesetzten Messtechnik und des 
berechneten Weg-Zeit- und Beschleunigung-Zeit-Verlaufs dienen. Der 
Versuchsaufbau entspricht dem Aufbau der später durchgeführten Hauptversuche. 
2.2 Versuchsaufbau 
Es wurde ein Versuchsstand entwickelt, welcher es ermöglicht, einen auf Sätteln 
gelagerten Modelltank aus Stahl dynamisch anzuregen. Der Tank hat eine Länge 
von L = 2500 mm und einen Radius von R = 400 mm und schließt beidseitig mit 
Klöpperböden ab. Die Blechdicke t des Behälters beträgt 2 mm, die der 
Klöpperböden 4 mm. Das Fassungsvermögen des Tanks beträgt 1350 l. Der Tank 
wird auf zwei Betonsättel lose gelagert, sodass der Boden – Sattelabstand A 
veränderbar ist. Der Sattelöffnungswinkel ϑ0 beträgt 120°, die Sattelbreite 
b = 80 mm.  
Der untersuchte Behälter ist in der nachstehenden Abbildung 2.2-1 mit den 
entsprechenden Bezeichnungen dargestellt. 
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Abbildung 2.2.1 
In jeden Betonsattel werden zwei Ankerplatten mit jeweils 4 angeschweißten 
Gewindestangen M 12 in den Satteln verankert (Abbildung 2.2.2 Abbildung 2.2.3)  
Die 8 Gewindestangen und entprechende Bohrungen auf einer Unterkonstruktion 
aus HEA 200 ermöglichen die Montage der Sattel auf der Unterkonstruktion. 
  
 Abbildung 2.2.2 Abbildung 2.2.3 
An die Unterkonstruktion angebrachte Rollenlager sowie im Boden verankerte 
Führungsschienen ermöglichen die Bewegung der Unterkonstruktion inklusive der 
Sättel und des Tanks. Die dynamische Anregung der Unterkonstruktion erfolgt mittels 
eines Kurbeltriebs. 
Die Entscheidung für eine wegangeregte Steuerung des Versuchstandes bietet 
hierbei den nachfolgend erläuterten Vorteil. 
Im Gegensatz zu einer krafterregten Steuerung kann bei der wegangeregten 
Steuerung mittels Kurbeltrieb insbesondere die Einschwingphase besser kontrolliert 
werden. Bei der Krafterregung wäre der Einschwingort des Systems nicht 
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berechenbar, sodass bei Anfahren des Systems der gesamte Versuchsstand hätte 
beschädigt werden können. 
Die Pleuelstange des Kurbeltriebs wird mittig an die Unterkonstruktion befestigt 
(Abbildung 2.2.4). 
Über die Pleuelstange und einen an eine rotierende Welle angebrachten Exzenter 
wird die Unterkonstruktion dynamisch angeregt. Die rotierende Welle des Exzenters 
wird durch zwei Zahnräder im Übersetzungsverhältnis von 1:3 sowie einen 
Zahnriemen durch einen drehzahlgesteuerten Elektromotor angetrieben. 
 
Abbildung 2.2.4 
Die Zahnräder besitzen eine Evolventenverzahnung, um ein möglichst ruckfreies 
Aufeinanderabrollen zu gewährleisten. Das Verhältnis von Exzenterlänge zur Länge 
der Pleuelstange beträgt 0,05. Dieses Verhältnis wurde in der Entwicklungsphase 
des Versuchsstandes gewählt, da ab einem Verhältnis kleiner 0,10 von einer 
harmonischen Anregung ausgegangen werden darf [46]. 
Die nachstehende Systemsskizze verdeutlicht nochmals den generellen 
Versuchsaufbau. 
Sattel AB Sattel CD 
Befestigung Pleuel 
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Abbildung 2.2.5 
Während der Versuchsdurchführung wurden der Bewegungszustand, die Dehnungen 
und die Sattelpressungen gemessen. Die dazu eingesetzte Messtechnik wird im 
Folgenden kurz beschrieben. 
2.2.1 Induktive Wegaufnehmer 
Zur Messung des Weg – Zeit Verlaufes während der Versuche werden induktive 
Wegaufnehmer IW 25 / 200 eingesetzt. Die induktiven Wegaufnehmer werden über 
eine symmetrische Speisespannung von ± 15 V versorgt. Der Meßhub beträgt 
±100 mm. Vor dem Einsatz der Wegaufnehmer wurden diese mittels eines optischen 
Distanzmessers für den Nennweg kalibriert. Im Rahmen der Hauptversuche messen 
diese die Wege direkt neben dem Anschluss der Pleuelstange an die 
Unterkonstruktion sowie in Behältermitte bei 90°. Dabei entspricht 0° dem 
Behältertiefpunkt und 180° dem Behälterhochpunkt. 
2.2.2 Beschleunigungsaufnehmer 
Als Beschleunigungsaufnehmer kommen piezoelektrische Beschleunigungs-
aufnehmer zum Einsatz. Der Meßbereich der Beschleunigungsaufnehmer beträgt 
± 1/3 g. Die Überprüfung der Aufnehmerkalibrierung erfolgte vorab an einem 
Federmassependel, bei welchem als Masse der Aufnehmer selbst fungierte. 
Im Rahmen der Hauptversuche werden die Beschleunigungen direkt am 
Sattelfußpunkt des Sattels AB gemessen. 
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2.2.3 Dehnungsmessstreifen 
Die messtechnische Erfassung des Dehnungszustands erfolgt über den Einsatz von 
Dehnungsmessstreifen (DMS). Hier kommen zwei DMS-Typen mit Messgitterlängen 
von 1,5 und 6 mm zum Einsatz, welche auf der Außenseite des Behälters befestigt 
werden. Der Anschluss an den Messverstärker erfolgt über eine 
Halbbrückenschaltung. Die Kalibrierung wird über die vom Hersteller angegebenen 
k – Werte der jeweiligen DMS durchgeführt. 
Im Bereich großer zu erwartender Dehnungsgradienten, d.h. im Bereich des 
Sattelhorns und der Schweißnaht (90°) wurden DMS mit Messgitterlängen von 
1,5 mm und in den übrigen Bereichen DMS mit Messgitterlängen von 6 mm geklebt. 
An der Innenseite des Sattels AB (d.i. die dem Boden abgewandte Sattelseite, s.Abb. 
2.2.4) werden die DMS über den Winkelbereich von 0° - 180° verteilt und messen die 
Dehnungen in Umfangsrichtung. Der Abstand der DMS untereinander beträgt 2,5° im 
Bereich großer zu erwartender Dehnungsgradienten und 15° in den übrigen 
Bereichen (Abbildung 2.2.6). 
Darüber hinaus wurden DMS in Umfangsrichtung entlang der Behältermantellinien 
angebracht. Diese liegen auf Sattelhornniveau und werden ab Sattelaußenseite in 
Richtung Behältermitte über eine Länge von 280 mm verteilt.  
Die Dehnungen in Behälterlängsrichtung werden auf Sattelhornniveau an der 
Sattelaußenseite, in Sattelmitte und an der Sattelinnenseite gemessen. 
2.2.4 TEKSCAN Meßfolien 
Die Messung der momentanen Sattelpressungsverteilung zwischen Behälter und 
Sattel AB erfolgt über den Einsatz von Widerstandsmessfolien der Firma TEKSCAN. 
Deren Eignung wurde in [36] systematisch untersucht. Zum Schutz der Folien 
werden oberhalb und unterhalb der Folien je eine Lage aus Vlies zwischen Behälter 
und Folie bzw. zwischen Sattel und Folie eingebracht. Dieses Vorgehen entspricht 
dem Vorgehen in [36].  
Auf Grundlage der Untersuchung in [36] werden die Messfolien vom Typ 
MATSCAN 3150 durch eine 2 Punktkalibration bei 20% und 80% der Nennlast 
kalibriert. Auf eine Equilibration wurde aufgrund der Ausführungen in [36] verzichtet, 
da diese keinen nennenswerte Einfluss auf die Güte der zu erwartenden Ergebnisse 
hat. 
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Abbildung 2.2.6 
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2.3 Vorversuche 
Im Rahmen der Vorversuche wird das Schwingungsverhalten der 
Gesamtkonstruktion sowie die eingesetzte Messtechnik auf Funktionalität überprüft. 
Hinsichtlich des Schwingungsverhaltens ist es von Interesse, inwieweit die 
Berechnungsannahmen bei dem Entwurf des Versuchsstandes im Hinblick auf die 
Weg – Zeit - und Beschleunigungs – Zeit-Verläufe den tatsächlich gemessenen 
Verläufen entsprechen. Die ist insbesondere von Interesse, da zum einen die 
Anregung durch einen Kurbeltrieb grundsätzlich nur näherungsweise zu einer 
harmonischen Anregung führt und zum anderen die Übersetzung zu zusätzlichen 
Beschleunigungsspitzen aufgrund des Zahnradspiels und den damit verbundenen 
ruckartigen Lastwechseln führen kann. 
Zudem wird untersucht, ob in der Unterkonstruktion, welche an den Kurbeltrieb 
angeschlossen ist, meßrelevante Eigenschwingungen auftreten oder ob diese als 
„starr“ anzunehmen ist. 
2.3.1 Versuchsdurchführung 
Zur Überprüfung des Eigenschwingverhaltens der Unterkonstruktion werden 
Beschleunigungsaufnehmer direkt neben dem Kurbelansatz sowie am Fußpunkt des 
Sattels CD angebracht. Die Wegaufnehmer messen ebenso direkt neben dem 
Kurbelansatz sowie am Fußpunkt des Sattels AB. 
Die Sättel werden jeweils in einem Abstand von 100 mm vom Behälterboden 
positioniert. Die Anregungsfrequenz beträgt 0,71 Hz, die Amplitude x0 = 50 mm. Dies 
führt bei Annahme einer harmonischen Bewegungen zu einer rechnerischen 
Maximalbeschleunigung von 1m/s². 
Die Messdauer beträgt jeweils 60s bei einer Aufzeichnungsfrequenz von 50 Hz. 
Gemessen wird nach einer Einschwingphase von 10 s. Die Versuche wurden 
insgesamt dreimal durchgeführt, wobei konstruktive Veränderungen an der 
Befestigung der Zahnradwellen vorgenommen wurden. Die Notwendigkeit dieser 
Maßnahmen wird im Folgenden beschrieben. 
2.3.2 Auswertung und Interpretation der Vorversuchsergebnisse 
Die Funktionalität der DMS, der Beschleunigungs-  und Wegaufnehmer sowie der 
TESCAN Messfolien konnte in den Vorversuchen bestätigt werden. Auf Details wird 
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hier nicht näher eingeganen. Interessant ist jedoch die Abweichung des 
theoretischen, auf Grundlage eines harmonischen Weg-Zeit-Verlaufs ermittelten, 
vom gemessenen Bewegungszustand. Das nachstehende Diagramm soll dies 
verdeutlichen. Zur Übersichtlichkeit wird hier nur ein Bereich von 5 s dargestellt. 
Gemessener Bewegungzustand 1.Vorversuch
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Diagramm 2.3-1 
Das Diagramm zeigt einen annähernd harmonischen Weg – Zeit-Verlauf. Die 
Beschleunigungen an den verschiedenen Messorten sind annähernd identisch, was 
auf ein vernachlässigbares Eigenschwingverhalten der Unterkonstruktion hinweist. 
Zudem sind deutliche Ausschläge der Beschleunigungen an den Umkehrpunkten der 
Bewegung festzustellen. Diese Ausschläge sind damit zu erklären, dass zur 
Erzielung eines ausreichenden Drehmoments eine Zahnradübersetzung zwischen 
Motor und Exzenterwelle eingebaut wurde. Die einzelnen Zahnräder dieser 
Übersetzung besitzen ein geringes Zahnspiel um den Abrieb zu minimieren. Dieses 
Zahnspiel führt jedoch dazu, dass durch die Trägheit des Systems im Umkehrpunkt 
der Bewegung keine Kraftübertragung über die Zahnradflanken erfolgt. Nach einer 
kurzen Einspielphase ist diese Kraftübertragung wieder vorhanden und das System 
wird durch den Kurbeltrieb in die entgegengesetzte Richtung bewegt.  
Bei dem oben dargestellten Versuch beträgt die auf Grundlage der harmonischen 
Bewegungsgleichung berechnete Beschleunigung 1,0 m/s2, während die gemessene 
36  Dynamische Versuche an der sattelgelagerten Zylinderschale 
Maximalbeschleunigung 1,60 m/s2 beträgt. Da sich dieses Phänomen mit 
zunehmender Füllung vergrößert, wurde versucht diese Abweichung zu minimieren. 
Die erste konstruktive Änderung bestand darin, den Abstand der Lagerblöcke zu 
verkleinern und unter Berücksichtigung des Zahnradabriebs zu optimieren. Hierbei 
zeigte sich, dass dies zwar zu einer Reduzierung der rechnerischen und gemessen 
Beschleunigungen führt, jedoch nicht dauerhaft ist, da die Lagerblöcke ihren Abstand 
mit zunehmender Schwingungszeit wieder vergrößerten. 
Aus diesem Grunde wurden die Lagerblöcke zusätzlich zur Befestigung auf der 
Grundplatte durch eine Brücke verbunden (Abbildung 2.3.1). 
 
Abbildung 2.3.1 
 
Durch die Fixierung der Lagerblöcke zueinander konnte die Abweichung zwischen 
rechnerischer und gemessener Beschleunigung erheblich reduziert werden. Eine 
exemplarische Gegenüberstellung der Beschleunigungs-Zeit-Verläufe am Sattel CD 
ohne und mit den o.e. konstruktiven Maßnahmen ist dem Diagramm 2.3-2 zu 
entnehmen. Zusätzlich ist der theoretische Beschleunigungsverlauf aufgetragen. Die 
Abweichung von der gewollten Maximalbeschleunigung von 1,0 m/s² beträgt nach 
den konstruktiven Veränderungen nur noch ca. 0,10 m/s². 
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Gegenüberstellung der berechneten und gemessenen horizontalen Beschleunigungen vor und nach 
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Diagramm 2.3-2 
Eine weitere Optimierung hätte durch computergesteuerte Bremsen, wie sie im 
Maschinenbau eingesetzt werden, erzielt werden können. Diese müssen dabei so 
programmiert werden, dass sie ihre Bremskraft dem jeweiligen Bewegungszustand 
entsprechend periodisch steigern bzw. verringern. Da dies mit einem 
unverhältnismäßig hohem finanziellen Aufwand verbunden ist, wird im Rahmen der 
Arbeit davon Abstand genommen. Vielmehr wird der Weg verfolgt, die gemessenen 
Beschleunigungen in der späteren FEM Berechnung direkt in Ansatz zu bringen. 
Zudem wird die Anregungsfrequenz auf f = 0,71 Hz begrenzt, um ein 
unbeabsichtigtes Überschreiten der Fließgrenze an den Sattelhörnern ausschließen 
zu können. 
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2.4 Hauptversuche 
Ziel der Hauptversuche ist es, eine Datenbasis zu schaffen, deren Werte einer 
späteren FEM – Simulation als Referenz dienen. Zudem können anhand der 
Versuche Aussagen über die Abhängigkeit der variierten Parameter hinsichtlich des 
damit verbundenen Beanspruchungszustands des Behälters gemacht werden. 
2.4.1 Versuchsparameter 
Im Rahmen der hier vorliegenden Hauptversuche wurden die folgenden Parameter 
variiert: 
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Abbildung 2.4.1 
− Füllgrad des Behälters F ( 0%, 50%, 100%) 
− Anregungsfrequenz f ( 0,50 Hz, 0,71 Hz) 
− Bodenabstand A (140 mm, 240 mm, 340 mm) 
Die Amplitude beträgt bei allen Versuchen x0= 50 mm und der Sattelöffnungswinkel 
ϑ0 = 120°. Die Anregungsfrequenzen werden auf Grundlage eines theoretisch 
angenommenen harmonischen Beschleunigungs – Zeit - Verlaufs gewählt. Unter 
Ansatz dieser Frequenzen ergeben sich theoretische Maximalbeschleunigungen von 
0,50 m/s² und 1,00 m/s². 
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Größere Beschleunigungen werden wegen der geringen Blechdicke des Behälters 
und der in den Vorversuchen festgestellten Abweichung der rechnerischen von der 
gemessenen Beschleunigung nicht aufgebracht. 
2.4.2 Versuchsdurchführung 
Die Versuchsreihen für die unterschiedlichen Bodenabstände werden wie im 
Folgenden erläutert durchgeführt. 
Zunächst werden die Dehnungen des leeren Behälters im statischen Zustand tariert. 
Danach wird der Behälter durch den Kurbeltrieb mit der jeweiligen Frequenz 
angeregt. Die Frequenzen betragen dabei f=0,71 Hz und f=0,50 Hz. Die Amplitude 
wird nicht variiert und beträgt konstant x0= 50 mm. Der Bewegungszustand, die 
Dehnungen und die Sattelpressungen werden nach zwei Minuten im 
eingeschwungenen Zustand gemessen. Anschließend wird der Behälter bis auf den 
gewünschten Füllgrad von 50% mit Wasser befüllt. Es folgt die statische Messung 
der Dehnungen und der Pressungen. Danach erfolgt erneut die Anregung des 
Systems durch den Kurbeltrieb. Bewegungszustand, Dehnungen und Pressungen 
werden gemessen. Abschließend wird der Behälter bis auf 100% Füllgrad befüllt und 
es wiederholen sich die beschriebenen Messungen. 
Die Messdauer beträgt jeweils 5 s, dies entspricht ca. 3 – 4 Schwingungszyklen in 
der dynamischen Messung. 
Die Aufzeichnungsfrequenz der Dehnungs -/ , Beschleunigungs -/, Weg – und 
Pressungsmessungen beträgt 50 Hz um „Aliaseffekte“ ausschließen zu können. 
 
2.4.3 Exemplarische Darstellung der Versuchsergebnisse 
2.4.3.1 Bewegungszustand 
Die gemessenen Beschleunigungen am Sattelfußpunkt sowie die Wege neben der 
Pleuelstangenbefestigung sowie in Behältermitte am Behälter sind für den o.g. 
Versuch im Diagramm 2.4-1 dargestellt.  
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Weg-Zeitverlauf und Beschleunigungs-Zeitverlauf
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm
-80,0000
-70,0000
-60,0000
-50,0000
-40,0000
-30,0000
-20,0000
-10,0000
0,0000
10,0000
20,0000
30,0000
40,0000
50,0000
60,0000
70,0000
80,0000
0,0000 1,0000 2,0000 3,0000 4,0000 5,0000
Zeit [sec]
W
eg
 
[m
m
]
-3,2000
-2,8000
-2,4000
-2,0000
-1,6000
-1,2000
-0,8000
-0,4000
0,0000
0,4000
0,8000
1,2000
1,6000
2,0000
2,4000
2,8000
3,2000
Weg Behälter Mitte
Weg Kurbel
Beschleunigungen Sattelfuß
Wege
Beschleunigung
 
Diagramm 2.4-1 
Wie schon aus den Vorversuchen zu erwarten war, sind die Abweichungen der auf 
Grundlage eines harmonisch angenommen Bewegungszustandes berechneten 
Maximalbeschleunigungen von den gemessenen Maximalbeschleunigungen 
aufgrund des Zahnspiels vorhanden. 
Die Abweichung ist wie dem Diagramm zu entnehmen durch die erhöhte Masse bei 
Vollfüllung größer geworden. So beträgt die gemessene Maximalbeschleunigung ca. 
1,9 m/s². Dies entspricht etwa dem doppelten Wert der auf Grundlage einer 
harmonischen Bewegung berechneten Beschleunigung von 1,0 m/s². Dieser 
Sachverhalt verdeutlicht nochmals weshalb die rechnerischen Maximalbe-
schleunigungen auf max. 1,0 m/s² begrenzt wurden. Demgegenüber entsprechen die 
Weg – Zeit-Verläufe einer harmonischen Anregung. 
2.4.3.2 Dehnungs – Zeit - Verläufe 
Im Folgenden wird auf die gemessenen Dehnungs-Zeit-Verläufe im Rahmen des o.e. 
Versuchs eingegangen. Neben den Umfangssdehnungen über den Umfang werden 
auch die gemessenen Dehnungsverläufe über die Mantellinie auf Sattelhornniveau 
dargestellt. 
Das nachstehende Diagramm soll einen Überblick über den der Auswertung 
zugrunde gelegten Schwingungszyklus liefern. Der untersuchte 
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Auswertungszeitraum liegt zwischen t=0,66 s bis t=2,18 s ab Beginn der 
Messwertaufzeichnung. 
Betrachteter Auswertungzeitraum
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm
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Diagramm 2.4-2 
 
Dargestellt ist der neben der Pleuelbefestigung gemessene 
Beschleunigungszeitverlauf. Die an der Innenseite des Sattels gemessenen 
Umfangsdehnungen über den Sattelumfang (vgl. Abbildung 2.4.2) sind für den 
betrachteten Auswertungszeitraum im Diagramm 2.4-3 dargestellt.  
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Abbildung 2.4.2 
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Umfangsdehnungen an Sattelinnenseite über Behälterumfang 
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm
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Diagramm 2.4-3 
In dem oben aufgeführten Diagramm entspricht 0° dem Behältertiefpunkt, 60° dem 
Winkel am Sattelhorn und 180° dem Scheitel des Behälters. Dem Diagramm ist zu 
entnehmen, dass die maximalen Umfangsdehnungen am Sattelhorn auftreten und 
beidseitig des Sattelhorns rasch abklingen. Dies ist durch das unterschiedliche 
Verformungsverhalten von Schale und Sattel im Bereich der Sattellagerung zu 
erklären, was zu Randstörungen am Sattelhorn führt. 
Darüber hinaus zeigt der Versuch, dass die Umfangsdehnungen am Sattelhorn in 
den Umkehrpunkten der Bewegung ( t=0,66s, t=1,46s, t=2,18s ) ihren Maximalwert 
von -0,73 ‰ bzw. Minimalwert von -0,65 ‰  annehmen. 
Eine weitere Randstörung, wenn auch nicht so ausgeprägt, tritt bei einem Winkel von 
90° auf. Diese ist mit der bei 90° vorhandenen Schweißnaht zu erklären, welche den 
oberen und unteren Teil des Behälters verbindet. 
Das Schwingungsverhalten der am Sattelhorn gemessenen Umfangsdehnungen und 
Längsdehnungen im Vergleich zur Anregung verdeutlichen die Diagramm 2.4-4 und 
Diagramm 2.4-5. 
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Gegenüberstellung der Umfangsdehnungen am Sattelhorn und des Beschleunigungs-Zeitverlaufs
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Diagramm 2.4-4 
Gegenüberstellung der Längsdehnungen am Sattelhorn und des Beschleunigungs-Zeitverlaufs
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Diagramm 2.4-5 
Hierbei sind die gemessenen Umfangs-  und Längsdehnungen am Sattelhorn sowohl 
für die Sattelinnenseite als auch für die Sattelaussenseite (Boden zugewandte Seite) 
aufgetragen. 
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Es lässt sich ein synchrones Verhalten der Dehnungen und Beschleunigungen für 
den Fall des vollständig befüllten Behälters feststellen. Zudem gibt der Vergleich der 
Umfangs- und Längsdehnungen Aufschluss über den Lastabtrag im untersuchten 
Bereich. So betragen die Längsdehnungen an der Sattelinnenseite und der 
Sattelaussenseite im Mittel ca. 30% der dort gemessenen Umfangsdehnungen. 
Neben dem Verlauf der Umfangsdehnungen über den Behälterumfang wird 
abschließend auf den Verlauf der Umfangsdehnungen über die Mantellinie 
eingegangen. Hierbei wurden die Umfangsdehnungen entlang der Mantellinie auf 
Sattelhornniveau gemessen. Der zeitliche Verlauf der Umfangsdehnungen über die 
Mantellinie des Behälters ist nachstehend dargestellt. 
Umfangsdehnungen über Mantellinie auf Sattelhornniveau
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Diagramm 2.4-6 
Man erkennt eine deutliche Zunahme der Umfangsdehnungen im Bereich des 
Sattels, welcher im Diagramm symbolisch dargestellt ist. Zur Behältermitte fallen die 
Umfangsdehnungen erneut rasch ab. Dies ist wiederum durch das unterschiedliche 
Verformungsverhalten der Schale im Übergang Schale – Sattel zurückzuführen. 
Darüber hinaus ist zu erkennen, dass die Umfangsstauchungen an der 
Sattelinnenseite größer als an der Sattelaussenseite sind. 
Dies lässt sich anhand der gemessenen Sattelpressungen (vgl. Diagramme 2.4-7) 
erklären, welche am Sattelhorn der Sattelinnenseite über die gesamte Versuchdauer 
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eine Pressungsspitze aufwiesen, welche durch Anpassungsungenauigkeiten des 
Sattels an die Schale verursacht wird. 
2.4.3.3 Sattelpressungen 
Im Rahmen der exemplarischen Darstellung der Versuchsergebnisse werden für 
ausgewählte Zeitpunkte des bisher besprochenen Versuches die gemessenen 
Sattelpressungen dargestellt. Die Diagramme 2.4-7 zeigen den Verlauf der 
Sattelpressungen über den Sattelwinkel und die Sattelbreite.  
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 Diagramme 2.4-7 
Anhand der Diagramme ist zu erkennen, dass die Pressungen zu den Sattelhörnern 
hin anwachsen. Dort werden die Pressungen zu den Zeitpunkten der 
Bewegungsumkehr des Behälters maximal. Ferner ist ersichtlich, dass sich die 
Pressungen zu den beiden Sattelhörnern hin zeitlich diametral zueinander 
entwickeln. 
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Über die Sattelbreite ist die Sattelpressungsverteilung ungleichmäßig, was auf 
Passungenauigkeiten zwischen Sattel und Behälter zurückzuführen ist. Aus diesem 
Grunde und auf Grundlage der Ausführungen in [36] sollten die hier dargestellten 
Pressungsverteilungen nicht als quantitative Referenzwerte weiterer Berechnungen 
angesehen werden, sondern vielmehr der Darstellung des qualitativen Verlaufs der 
Pressungen dienen. 
 
2.4.3.4 Dehnungen bei unterschiedlichen Füllgraden und Maximalbeschleunigungen 
Bisher wurden die Versuchsergebnisse für den Fall der Vollfüllung bei Anregung mit 
einer theoretischen Maximalbeschleunigung von 1,0 m/s² vorgestellt. Im Folgenden 
wird der Einfluss des Füllgrads sowie der unterschiedlichen Maximalbeschleunigung 
auf die maximal gemessenen Längs- und Umfangsdehnungen erörtert. 
 
Einfluss des Füllgrads 
Im Rahmen der Hauptversuche betragen die Füllgrade 0%, 50% und 100%. Der 
Einfluss des Füllgrads wird für die bisher beschriebene Versuchsreihe, bei welcher 
der Bodenabstand A=340 mm beträgt, beschrieben. Die Verläufe der 
Umfangsdehnungen über den Umfang an der Sattelinnenseite (vgl. Abbildung 2.4.2) 
sind für die verschiedenen Füllgrade im Diagramm 2.4-8 dargestellt. Die Verläufe 
sind hierbei für die Zeitpunkte der maximalen Beschleunigungen dargestellt, da zu 
diesen Zeitpunkten auch die Umfangsdehnungen an den Sattelhörnern ihre 
Maximalwerte annehmen. 
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Maximale Umfangsdehnungen an Sattelinnenseite über Behälterumfang für verschiedene Füllgrade
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Diagramm 2.4-8 
Die maximalen Umfangsdehnungen für die verschiedenen Füllgrade entlang der 
Mantellinie auf Sattelhornniveau zeigt das Diagramm 2.4-9. 
Maximale Umfangsdehnungen über Mantellinie auf Sattelhornniveau 
in Abhängigkeit der Füllgrade
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Diagramm 2.4-9 
Aus den oben aufgeführten Diagrammen lässt sich entnehmen, dass sich die 
Umfangsdehnungen an der Innenseite des Sattelhorns bei Verdopplung des 
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Füllgrads von 50 % auf 100% um ca. den Faktor 4,50 vergrößern. An der Außenseite 
beträgt der Faktor etwa 1,90. Dieses unterschiedlich ausgeprägte Verhalten lässt 
sich durch die aussteifende Wirkung des Behälterbodens erklären, welche zu einer 
Reduzierung der Dehnung führt. 
Die maximalen Längsdehnungen und Umfangsdehnungen für die verschiedenen 
Füllgrade sind in Tabelle 2.4-1 dargestellt. 
Umfangsdehnungen  
εϕϕ 
Längsdehnungen  
εxx 
Füllgrad 
[ % ] 
Messort 
Sattel 
[‰] [‰] 
Innen - 0,16 - 0,01 
50 
Außen - 0,27 - 0,12 
Innen - 0,73  0,02 
100 
Außen - 0,52 - 0,19 
 Tabelle 2.4-1 
Den hier aufgeführten Darstellungen ist zu entnehmen, dass die Beanspruchung des 
Behälters mit zunehmenden Füllgrad wächst. Dabei werden die gemessenen 
Dehnungen bei Vollfüllung sowohl für die Längsrichtung als für die Umfangsrichtung 
maximal. Die betraglich größten Dehnungen sind die Umfangsdehnungen am 
Sattelhorn. 
Einfluss der Beschleunigungen 
Aufgrund der bisherigen Erläuterungen wird der Einfluss der aufgebrachten 
Beschleunigungen anhand der maximal gemessenen Umfangsdehnungen für den 
Fall der Vollfüllung beschrieben. 
Im Diagramm 2.4-10 sind die maximalen Umfangsdehnungen in Abhängigkeit der 
aufgebrachten Beschleunigungen und Füllgrade dargestellt. 
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Maximale Dehnungen in Abhängigkeit vom Füllgrad und der Anregungsfrequenzen
R=400mm; ϑ0=120°; A=340mm
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Diagramm 2.4-10 
Dem Diagramm ist zu entnehmen, dass mit zunehmender Anregungsfrequenz und 
Füllgrade die maximalen Umfangsdehnungen ebenfalls zunehmen. 
2.4.3.5 Dehnungen bei Variation des Bodenabstands 
Abschließend wird für die verschiedenen Versuchsreihen auf die Abhängigkeit der 
Dehnungen von den Bodenabständen bei Vollfüllung eingegangen. 
Das Diagramm 2.4-11 soll den Einfluss des Bodenabstands auf die maximalen 
Umfangsdehnungen verdeutlichen. Dazu wurden die maximalen Umfangsdehnungen 
an der Sattelaußenseite und der Sattelinnenseite für den Fall der Vollfüllung in 
Abhängigkeit vom Bodenabstand aufgetragen. 
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Vergleich der max. Umfangsdehnungen Sattel innen+aussen über das A/R - Verhältnis
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Diagramm 2.4-11 
Man erkennt eine Abnahme der maximalen Umfangsdehnungen bei Verringerung 
des Bodenabstands. Die Ausprägung dieser Reduzierung ist dabei für die 
verschiedenen Messorte unterschiedlich. Während für die Sattelinnenseite eine 
Reduktion des A/R – Verhältnisses von 1,10 auf 0,85 zu einer Reduzierung der 
maximalen Umfangsdehnungen um ca. 70% führt, beträgt die Reduktion an der 
Sattelaussenseite für den Fall der Vollfüllung nur etwa 9%. Demgegenüber führt eine 
erneute Reduzierung des A/R –Verhältnis von 0,85 auf 0,6 zu nahezu keiner 
weiteren Reduzierung der maximalen Umfangsdehnungen an der Sattelinnenseite. 
Demgegenüber nehmen die Dehnungen an der Sattelaußenseite um 13% ab. 
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2.5 Zusammenfassung und Interpretation Versuchsergebnisse 
Im Rahmen der hier vorliegenden Arbeit wurden dynamische Versuche an einer 
sattelgelagerten, stählernen Zylinderschale durchgeführt. Der Radius des Zylinders 
betrug 400 mm, bei einer Wandstärke von 2 mm. Den Abschluss der Zylinderschale 
bildeten zwei 4 mm dicke Klöpperböden. 
Der Behälter und die Sattel waren auf einer verschieblichen Unterkonstruktion 
befestigt, welche über einen Kurbeltrieb dynamisch angeregt wurde. Die 
Anregungsfrequenzen betrugen 0,50 Hz und 0,71 Hz, die Amplitude jeweils 
x0 = 50 mm. Dies entspricht bei Annahme einer harmonischen Bewegungsannahme 
einer Maximalbeschleunigung von 0,50 m/s² und 1,00 m/s², welche auf Grund des 
Zahnradspiels in der Übersetzung des Antriebs überschritten wurden, sodass diese 
Beschleunigung nur als Mittelwerte angesehen werden dürfen. Der Bodenabstand 
des Behälters betrug A= 140 mm, 240 mm, 340 mm. Der Sattelöffnungswinkel war 
kostant ϑ0 = 120°. 
Gemessen wurden die Umfangsdehnungen, die Längsdehnungen sowie die 
Sattelpressungen im Auflagerbereich eines Sattels. 
 
Die Auswertung der Versuch ergab, dass bei allen Versuchen die maximalen 
Dehnungen im Bereich des Sattelhorns in Umfangsrichtung auftraten. Dabei ergeben 
sich die betraglich größten Umfangsdehnungen jeweils für den Fall der Vollfüllung. 
 
Der gemessene zeitliche Verlauf der Dehnungen verhält sich für den Fall der 
Vollfüllung synchron zur Anregung. Diese lässt die folgenden Schlussfolgerungen zu: 
1. Die untersuchte Konstruktion ist hinsichtlich ihres Schwingungsverhaltens als 
„steif“ einzustufen. 
2. Sloshing – Effekte der Flüssigkeit können vernachlässigt werden. 
Dies lässt den Schluss zu, dass für den maßgebenden Lastfall der Vollfüllung das 
Fluid nicht als eigenständig schwingendes System betrachtet werden muß, sondern 
über ein zeitlich veränderliches Lastbild simuliert werden kann. 
 
Darüber hinaus wird der spannungsreduzierende Einfluss einer 
Bodenabstandsverringerung erstmals auch bei der horizontal seitwärts gerichteten 
Belastung messtechnisch bestätigt. 
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Anhand der gemessenen Sattelpressungen konnte gezeigt werden, dass sich die 
Pressungen zu den Sattelhörnern hin konzentrieren. Während eines 
Schwingungszyklus ist dabei ein diametrales Verhalten der Pressungsspitzen an 
gegenüberliegenden Sattelhörner festzustellen gewesen. 
Zwischen den Sattelhörnern und über die Sattelbreite ist eine ungleichmäßige 
Pressungsverteilung mit Extremwerten an den Sattelhörnern feststellbar, welche auf 
Passungenauigkeiten zwischen Sattel und Schale zurückzuführen ist. 
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3 Dynamische Vergleichsberechnung mit Hilfe der Finiten 
Elemente Methode 
3.1 Allgemeines 
Zur Entwicklung eines Berechnungsmodells welches den maßgebenden Lastfall des 
horizontal seitwärts gerichteten Fluiddrucks bei Vollfüllung berücksichtigt, ist 
zunächst zu klären, wie die Belastung der Schale infolge Flüssigkeitsdruck als 
Lastbild für den o.e. Lastfall rechnerisch in Ansatz gebracht werden kann. 
Dieses Berechnungsmodell wird auf Grundlage der Methode der Finiten Elemente 
entwickelt. Die Versuchergebnisse dienen der Verifizierung des Modells. Das 
Hauptaugenmerk der rechnerischen Simulation wird auf den dynamischen 
Lastansatz für die Flüssigkeit gelegt. 
Im folgenden Kapitel werden zunächst die Grundlagen der FE – Berechnung 
hergeleitet. Nach Aufstellung der Bewegungsgleichung werden eine Reihe 
unterschiedlicher Lösungsverfahren vorgestellt, die häufig bei dynamischen 
Problemen zur Anwendung kommen. 
In Anschluss daran wird das zur Simulationsrechnung verwendete FE-Modell 
erläutert. Anhand dieses Modells und des ermittelten Lastbilds kann eine 
Überführung des dynamischen Lastfalls in einen statischen Lastfall erfolgen. 
3.2 Grundlage der FEM – Berechnung 
3.2.1 Bewegungsgleichung in finiter Form 
Ausgangspunkt einer dynamischen Berechnung ist die Aufstellung der 
Bewegungsgleichung [45]. Bei der Finiten Elemente Berechnung lässt sich diese 
sehr leicht über das Prinzip der virtuellen Verrückungen herleiten. Werden die 
Knotenfreiheitsgrade (z.B. Verschiebungen und Verdrehungen) eines Elementen in 
einem Vektor x(m) zusammengefasst, können mittels Interpolationsfunktionen Η(m) 
zwischen den Knoten die Verschiebungen und Verdrehungen an jeder Stelle 
innerhalb des Elements m über: 
)m()m(
)m(
x)z,y,x(H)z,y,x(x ⋅=∧  Gl. 3.2-1 
berechnet werden. 
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Alle auf das Element m einwirkenden Lasten werden über die Vektoren der 
Volumenkräfte fV(m), der Flächenlasten fA(m) und der Einzellasten Fi in den Knoten i 
und deren im Allgemeinen 3 Komponenten werden über: 
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definiert. Die Spannungen und Verzerrungen im Element werden in den Vektoren 
σ(m) und ε(m) mit: 
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 Gl. 3.2-3 
zusammengefasst. 
Wird nun der Differentialoperator Dε(m), welcher die Verschiebungen mit den 
Verzerrungen verknüpft, auf den Verschiebungsvektor angewendet, so ergibt sich: 
)m()m()m()m()m(
)m(
)m()m(
xBx)z,y,x(HDxD ⋅=⋅⋅=⋅=ε
ε
∧
ε
 Gl. 3.2-4 
Hierin ist B(m) die Verzerrungs-Verschiebungs-Matrix. Der Differentialoperator hängt 
wie die Freiheitsgrade von der jeweilig betrachteten Problemklasse, z.B. Balken, 
Platte, Schale etc. ab. 
Der Zusammenhang zwischen den Spannungen und den Verzerrungen wird über die 
Materialmatrix E(m), welche wiederum von der jeweiligen Problemklasse abhängt, 
z.B. ebener Verzerrungszustand, Balken, Stab definiert. 
Somit kann der Zusammenhang zwischen den Spannungen und den Verzerrungen 
unter Berücksichtigung von eingeprägten Anfangsspannungen σ0(m) folgendermaßen 
formuliert werden: 
)m(
0
)m(
)m()m()m(
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)m()m()m(
xBEE σ+⋅⋅=σ+ε⋅=σ
∧
 Gl. 3.2-5 
Darauf wendet man nun das Prinzip der virtuellen Verrückungen an. Dieses besagt: 
Wenn sich ein Körper im Gleichgewicht befindet, ist für jede verträgliche, kleine, 
virtuelle Verschiebung, die auf den Körper einwirkt, die gesamte innere virtuelle 
Arbeit gleich der gesamten äußeren virtuellen Arbeit. 
Damit ergibt sich hier: 
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 Gl. 3.2-6 
Unter Verwendung der Gleichungen 3.2-4 und 3.2-5 ergibt sich für die gesamte 
innere virtuelle Arbeit 
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und für die gesamte äußere virtuelle Arbeit: 
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 Gl. 3.2-8 
Berücksichtigt man die Trägheitskräfte und die Dämpfung der einzelnen Elemente, 
so muss der Anteil der virtuellen äusseren Arbeit aus Volumenkräften 
folgendermaßen modifiziert werden. 
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Hierin ist ρ(m) die Dichte und c(m) die Dämpfungskonstante des Elements m. Ferner 
wird in Gleichung 3.2-9 davon ausgegangen, dass dieselben 
Interpolationsfunktionen, welche für die Verschiebungen benutzt werden, auch zur 
Formulierung der Beschleunigungen und Geschwindigkeiten angesetzt werden. Der 
Lastvektor f V(m) in modifizierter Form enthält nun keine Anteile mehr aus Trägheits- 
und Dämpfungskräften. Bezeichnet man nun 
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So ergibt sich aus dem Prinzip der virtuellen Verrückungen die Bewegungsgleichung 
in finiter Form zu: 
ges
...
FxKxCxM =⋅+⋅+⋅  Gl. 3.2-10 
 
mit: Fges = FV + FA + F0 + F 
 
Diese stellt ein System von im Allgemeinen gekoppelten Differentialgleichungen für 
die Beschleunigungen, Geschwindigkeiten und Verschiebungen in den 
Elementknotenpunkten dar. Für die Lösung dieses Differentialgleichungssystem 
kann man grundsätzlich zwischen zwei Lösungsmöglichkeiten unterscheiden. Dieses 
ist zum einen die analytische Lösung (z.B. Modalanalyse) und zum anderen die 
Lösung durch numerische Integrationsverfahren. 
3.2.2 Analytisches Lösungsverfahren mit Hilfe der modalen Analyse 
Ausgangspunkt für die modale Analyse [45], [46] ist die Beschreibung der Finiten-
Elemente-Knotenpunktverschiebung auf der Basis der modalen Koordinaten. Es soll 
gelten: 
)t()t(x η⋅Φ=  Gl. 3.2-11 
Darin ist Φ eine Transformationsmatrix, deren Spalten aus den n Eigenvektoren der 
ungedämpften freien Schwingung, welche über  
0x·Kx·M
..
=+  Gl. 3.2-12 
gegeben ist, besteht. Dazu werden zunächst die n Eigenwerte über  
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0)M·K(det =λ−  Gl. 3.2-13 
ermittelt. Die Lösung des sich daraus ergebenden charakteristischen Polynoms P(λ), 
liefert die n Eigenwerte λ1,.., λn. Ferner gilt:  
2
jj ω=λ  j = 1,…,n Gl. 3.2-14 
Die ω2j sind die Quadrate der Eigenfrequenzen der j-ten harmonischen Schwingung.  
Einsetzen des jeweiligen Eigenwertes λ1,.., λn  in  
0M·K =λ−  Gl. 3.2-15 
liefert die Eigenvektoren Φ1,.., Φn . Somit lässt sich die quadratische n x n 
Transformationsmatrix als  
)...( n21 ΦΦΦ=Φ   Gl. 3.2-16 
schreiben. Setzt man Gleichung 3.2-11 in die Bewegungsgleichung 
ges
...
FxKxCxM =⋅+⋅+⋅  Gl. 3.2-17 
ein und multipliziert von links mit der transponierten Transformationsmatrix, so ergibt 
sich: 
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TT.T
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T FKCM ⋅Φ=η⋅Φ⋅⋅Φ+η⋅Φ⋅⋅Φ+η⋅Φ⋅⋅Φ  Gl. 3.2-18 
Definiert man : 
∧
=Φ⋅⋅Φ MMT  als „modale Massenmatrix“ und Gl. 3.2-19 
∧
=Φ⋅⋅Φ KKT  als „modale Steifigkeitsmatrix“, Gl. 3.2-20  
∧
=⋅Φ FFges
T
 als „modalen Lastvektor“ Gl. 3.2-21 
so kann Gleichung 3.2.18 als  
∧∧∧
=η⋅+η⋅Φ⋅⋅Φ+η⋅ FKCM
.T
..
 Gl. 3.2-22 
geschrieben werden. Unter Berücksichtigung der 1. und 2. Eigenformorthogonalität, 
welche über  
0M k
T
j =Φ⋅⋅Φ  für j  k 1. Eigenformorthogonalität Gl. 3.2-23 
0K k
T
j =Φ⋅⋅Φ  für j  k 2. Eigenformorthogonalität Gl. 3.2-24 
gegeben sind, lässt sich erkennen, dass die modale Massen- und Steifigkeitsmatrix 
Diagonalmatrizen sind.  
Wählt man für C zum Beispiel den Ansatz der Rayleighschen Dämpfung  
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KMC ⋅β+⋅α=  Gl. 3.2-25 
folgt ein System von entkoppelten inhomogenen Differentialgleichungen. Dieses lässt 
sich folgendermaßen darstellen [45], [46]: 
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 Gl. 3.2-26 
Hierbei ist ζ j das Dämpfungsmaß der j-ten harmonischen Schwingung welches über 
den Rayleighschen Dämpfungsansatz berechnet werden kann. Somit kann jede 
Funktion ηj separat in Analogie zum Einmassenschwinger berechnet werden. 
D.h. es wird für jedes ηj die homogene und partikuläre Lösung bestimmt. Ist die 
Gesamtlösung bekannt, so liefert die Transformation (vgl. Gl. 3.2-11) 
η⋅Φ=x  
die gesuchten Verschiebungen der Elementknoten zu jedem Zeitpunkt. 
Wie man anhand der Herleitung erkennt, basiert dieses Verfahren auf der Ermittlung 
der n Eigenwerte und Eigenvektoren. Wenn, wie bei dem vorliegenden 
Kontaktproblem z.B. die Steifigkeitsmatrix zeitlich veränderlich ist, so müssen die n 
Eigenwerte zu jedem Zeitpunkt neu berechnet werden. Dies führt zu einem 
erheblichen Berechnungs- und Zeitaufwand.  
Numerischen Integrationsverfahren bieten in diesem Fall eine geeignete Möglichkeit 
zur Lösung des Differentialgleichungssystems.  
3.2.3 Numerische Integrationsverfahren 
Während die modale Analyse eine analytische Lösung der Verschiebungen zu jedem 
Zeitpunkt innerhalb des betrachteten Zeitintervalls liefern kann, ermitteln die 
numerischen Integrationsverfahren Lösungen des Differentialgleichungssystems zu 
diskreten Zeitintervallen ∆t innerhalb des untersuchten Zeitintervalls. 
D.h. es wird zunächst das Differentialgleichungssystem hinsichtlich der 
Beschleunigungen, Geschwindigkeiten und Verschiebungen für ein diskretes 
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Zeitintervall gelöst. Unter Annahme eines funktionalen Zusammenhangs zwischen 
den Anfangswerten und Endwerten für Beschleunigungen, Geschwindigkeiten und 
Verschiebungen innerhalb des Zeitintervalls ∆t wird auf die Lösung im nächsten 
Berechnungsschritt geschlossen. 
Der Ansatz des funktionalen Zusammenhangs führt dabei zu den unterschiedlichen 
numerischen Integrationsverfahren und beeinflusst Genauigkeit, Stabilität und 
Berechnungsaufwand der Lösung. 
Im Folgenden sollen die Grundlagen einiger numerischer Integrationsverfahren 
dargestellt werden und deren Unterschiede erläutert werden. 
3.2.3.1 Zentrales Differenzenverfahren 
Grundlage des zentralen Differenzenverfahrens [45], [46] ist die Lösung der 
Bewegungsgleichung zum Zeitpunkt t. 
t
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t
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FxKxCxM =⋅+⋅+⋅  Gl. 3.2-27 
Für die Zeitpunkte t-∆t, t und t+∆t werden die Beschleunigungen, Geschwindigkeiten 
und Verschiebungen mit Hilfe von Taylorreihen entwickelt. Diagramm 3.2-1 soll 
diesen Sachverhalt verdeutlichen. 
t t + ∆tt - ∆t
∆t∆t
t
X(t)
 
Diagramm 3.2-1 
Werden die Taylorreihen bis zur zweiten Ableitungen berücksichtigt ergibt sich: 
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 Gl. 3.2-28 
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xx =  Gl. 3.2-29 
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 Gl. 3.2-30 
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Bildet man geeignete Differenzen der obigen Formeln, so lassen sich die 
Geschwindigkeiten und Beschleunigungen zum Zeitpunkt t folgendermaßen 
formulieren: 
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=  Gl. 3.2-31 
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=  Gl. 3.2-32 
Setzt man diesen Zusammenhang in Gl.3.2-27 ein und stellt die 
Bewegungsgleichung nach den gesuchten Ausdrücken, welche x t+∆t enthalten, um, 
so folgt 
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 Gl. 3.2-33 
Hieraus lassen sich die Verschiebungen zum Zeitpunkt t+∆t aus den Verschiebungen 
t-∆t und t berechnen. Einzig die Lösung zum Zeitpunkt t=0 ist problematisch, da hier 
die Verschiebungen x0 und x-∆t nicht bekannt sind. Berücksichtigt man jedoch, dass 
zum Zeitpunkt t=0 
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=  Gl. 3.2-34 
ist und somit 
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gilt, so kann für t=0 Gl. 3.2-33 als  
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 Gl. 3.2-36 
geschrieben werden. Hierin sind 
0
x  und 
0
.
x  die Anfangswerte, welche vorgegeben 
werden müssen. Nach Berechnung der Verschiebungen x ∆t für den Zeitpunkt ∆t, 
können die Beschleunigungen über 
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berechnet werden. 
Da nun die Verschiebungen, Geschwindigkeiten und Beschleunigungen zum 
Zeitpunkt ∆t bekannt sind, können für alle weiteren Zeitpunkte unter Verwendung von 
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Gl.3.2-30 und 3.2-31 inkrementell die Verschiebungen, Geschwindigkeiten und 
Beschleunigungen zu allen weiteren i ·∆t Zeitpunkten (mit i=1,…,l) berechnet werden. 
Zusammenfassend ergibt sich der folgende Algorithmus zur inkrementellen Lösung 
nach dem zentralen Differenzenverfahren: 
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  vgl. [45], [46] 
 Gl. 3.2-38 
Das zentrale Differenzenverfahren gehört zu den expliziten numerischen 
Integrationsverfahren, da zur Berechnung der Beschleunigungen, Geschwindigkeiten 
und Verschiebungen zum Zeitpunkt t+∆t die Bewegungsgleichungen zum Zeitpunkt t 
aufgestellt wurden. 
Berechnungsverfahren, welche zur Lösung des Gleichungssystems von den 
Bewegungsgleichungen zum Zeitpunkt t+∆t ausgehen, d.h. den Zeitpunkt t+∆t 
implizit berücksichtigen, gehören zur Gruppe der impliziten Berechnungsverfahren. 
Hierzu gehört z.B. das Berechnungsverfahren nach Houboldt, welches im Folgenden 
kurz erläutert wird. 
3.2.3.2 Verfahren nach Houbolt 
Das Houbolt’sche Verfahren [46] gehört ebenfalls zur Gruppe der 
Differenzenverfahren. Im Gegensatz zum zentralen Differenzverfahren ist das 
Houbolt’sche Verfahren ein implizites Berechnungsverfahren, d.h. es werden die 
Bewegungsgleichungen für den Zeitpunkt t+∆t formuliert. Daraus folgt die 
nachstehende Formulierung der Bewegungsgleichungen. 
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Definiert man nun über die Randformeln des Differenzenverfahrens 
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und setzt dies in die Bewegungsgleichungen ein, so ergibt sich nach Umstellen: 
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Wie man anhand der obigen rekursiven Berechnungsformel erkennt, sind hier zum 
Zeitpunkt  t=0, die Verschiebungen x-∆t und x-2∆t nicht bekannt. Diese lassen sich 
jedoch über die Anfangswerte 
0
x ,
0
.
x und 
0
..
x berechnen. Es gilt 
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Setzt man diese Gleichungen in Gl.3.2-42 ein und separiert die gesuchten 
Verschiebungen, so ergibt sich der Berechnungsalgorithmus für das Houbolt’sche 
Verfahren wie folgt: 
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Ein wesentlicher Unterschied dieses Berechnungsverfahren, ist das Auftreten der 
Steifigkeitsmatrix als Vorfaktor des gesuchten Verschiebungvektors zum Zeitpunkt 
t+∆t für welchen die Bewegungsgleichungen gelöst werden. 
Daran lässt sich erkennen, dass der Houbolt’sche Algorithmus auch den statischen 
Fall, wenn M und C zu Null gesetzt werden, als Sonderfall miterfasst.  
3.2.3.3 Verfahren nach Newmark 
Während die bisherigen Berechnungsverfahren von den Differenzenformeln zur 
Formulierung der Beschleunigungen und Geschwindigkeiten im nächsten 
Zeitinkrement ausgehen, werden beim Verfahren nach Newmark [45], [46] die 
Geschwindigkeiten und Verschiebungen über Integration eines Näherungsansatzes 
für die Beschleunigungen ermittelt. 
Nach Newmark werden die Geschwindigkeits - und Verschiebungsvektoren zum 
Zeitpunkt t+∆t wie folgt ermittelt: 
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 Gl. 3.2-46 
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 Gl. 3.2-47 
Hierin ist ∆t wiederum die inkrementelle Zeitspanne zwischen t und t+∆t. Die 
Parameter α und β bestimmen durch welchen Ansatz die Beschleunigungen a(t) 
inkrementell approximiert werden. So steht die Wahl von α=0,50 und β=1/6 
beispielsweise dafür, dass die einzelnen Komponenten des Beschleunigungsvektors 
durch einen linearen Ansatz zwischen t und t+∆t angenähert werden. 
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Stellt man Gleichung Gl. 3.2-47 nach 
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x
∆+
um, und setzt dies in die Gleichung für 
den Geschwindigkeitsvektor zum Zeitpunkt t+∆t ein, so können die 
Beschleunigungs - und Geschwindigkeitsvektoren folgendermaßen formuliert 
werden: 
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Die Bewegungsgleichungen in Matrizenform für den Zeitpunkt t+∆t lautet: 
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Werden die zuvor berechneten Ausdrücke für die Beschleunigung - und 
Geschwindigkeitsvektoren eingesetzt und stellt man die Ausdrücke, welche die 
gesuchten Verschiebungen 
tt
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 beinhalten, auf eine Seite der Gleichung, so erhält 
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 Gl. 3.2-51 
Damit ergibt sich der Berechnungsalgorithmus nach Newmark zu: 
t=i·∆t: 
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  vgl. [45], [46] 
 Gl. 3.2-52 
Für i=0 sind wiederum die Startwerte 
0
x ,
0
.
x und 
0
..
x vorzugeben. 
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3.3 Elementeigenschaften 
Die Schale wird durch ebene, isoparametrische Vierknoten - Schalenelememente 
abgebildet [44]. Jeder Knoten des Elementes besitzt jeweils 6 Freiheitsgrade im 
globalen Koordinatensystem. Dies sind die 3 Verschiebungen und die 3 
Verdrehungen am Elementknoten (Abbildung 3.3.1). 
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Abbildung 3.3.1 
Die Schalenelemente basieren auf der diskreten Kirchhoff’schen Theorie (DKT –
 Elemente). Diese berücksichtigt die Schubverzerrungen in der Formulierung der 
Verdrehungen der Querschnitt mit. Die Verdrehungen und Verschiebungen innerhalb 
des Elements werden über separate Ansatzfunktionen für die Verdrehungen und 
Verschiebungen ausgedrückt. 
Der Problematik des „Shear –Lockings“, d.h. der Überbewertung der Schubsteifigkeit 
bei dünnwandigen Elementen geringer Knotenanzahl, begegnet dieses Element 
dadurch, dass zusätzliche Punkte in den Mitten der Elementränder eingeführt 
werden. Diese zusätzlichen Freiheitsgrade werden über die Bedingung, dass die 
Schubverzerrungen in den Mitten der Elementränder Null sind, mit den 
Verschiebungen und Verdrehungen an den Elementeckknoten in Bezug gesetzt. 
Demzufolge bieten DKT - Elemente den Vorteil eines geringeren 
Berechnungsaufwands durch die reduzierte Anzahl an Elementknoten bei 
gleichzeitiger Vermeidung des „Shear-Locking“ Phänomens. 
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Die lose Lagerung des Behälters auf dem Sattel, wird durch die Verwendung von 
„Gap – Elementen“ zwischen Schale und Sattel simuliert (Abbildung 3.3.2). 
Gapelemente
Volumenelemente
Sattel
s
1
4
3
2
Gapelement
Zylinderschale DKT-
Schalenelemente
 
Abbildung 3.3.2 
Diese sind lineare Kontaktelemente, welche über vier Knoten definiert werden. 
Knoten 1 und 2 definieren den Anfang und das Ende des Elements. Die 
verbleibenden Knoten definieren einen Abstand zum Anfangs – und Endpunkt des 
Elements sowie die positive Kontaktrichtung des Elements. Unterschreitet in der 
Berechnung der Abstand einen vorgegebenen Grenzwert, so wird eine 
Kraftübertragung des Elementes rechnerisch zugelassen. Übersteigt der Abstand 
den vorgegebenen Grenzwert, wird das Element zur Kraftübertragung rechnerisch 
nicht mitberücksichtigt. Darüber hinaus besteht die Möglichkeit dem Element eine 
Federsteifigkeit zu zuordnen. Diese wird in den vorliegenden Berechnungen als 
unendlich starr angenommen. 
Dies ist damit zu begründen, dass durch den zu erwartenden hohen 
Spannungsgradienten im Bereich der Sattelhörner eine feinere Netzaufteilung 
notwendig ist. Dementsprechend ergeben sich für die zwischen Sattel und Schale 
angeordneten Gap – Elemente unterschiedliche Integrationsflächen und somit 
Steifigkeiten entlang des Sattels. Die Annahme einer unendlichen Steifigkeit der 
Gap – Elemente kompensiert diesen Effekt und bietet den Vorteil, dass die Steifigkeit 
der Sattelkonstruktion direkt über die Achtknoten - Volumenelemente der 
Sattelgenerierung berücksichtigt wird. 
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3.4 Netzdiskretisierung 
Die Netzdiskretisierung des Behälters und des Sattels ist in der Abbildung 3.4.1 
beispielhaft dargestellt. Hierin wurde die Symmetrie bezüglich der Längsachse durch 
die Generierung nur des halben Systems berücksichtigt. In Behältermitte werden die 
Verschiebungen in Längsrichtung sowie die Verdrehungen der Elementknoten über 
den gesamten Umfang zu Null gesetzt. 
 
Abbildung 3.4.1 
Die Netzaufteilung des Systems ist in Umfangsrichtung klappsymmetrisch zur z-
Achse. 
Zu den Sattelhörner hin wird eine feinere Netzaufteilung gewählt. So betragen die 
Elementgrößen im Bereich der Sattelhörner etwa. 3,5 mm (dies entspricht einer 
0,5°Gradeinteilung) und werden von dort aus sukzessive auf maximal 70 mm in 
Behälterumfangsrichtung (10°Grad) gesteigert. In Längsrichtung wird im Bereich des 
Sattels eine Elementgröße von 4 mm gewählt, welche bis auf maximal 100 mm 
vergrößert wird. 
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Diese Diskretisierung beruht dabei auf Untersuchungen hinsichtlich des 
Konvergenzverhaltens der Spannungen am Sattelhorn, welche in [43] durchgeführt 
wurden. 
Der Sattel wurde durch zwei Reihen aus 8 Knoten Volumenelementen generiert, 
welche in Längsrichtung und Umfangsrichtung der o.g. Aufteilung entsprechen. Am 
unteren Abschluss des Sattels sind die Sattelelemente in alle drei globalen 
Koordinatenrichtungen unverschieblich gelagert. 
3.5 Materialeigenschaften und Geometrieeigenschaften der Elemente 
Die Materialeigenschaften und Geometrieeigenschaften der Elemente sind in Tabelle 
3.5-1 wiedergegeben. Die Dämpfung der Elemente wird aufgrund der geringen 
Dämpfung von Stahl (δ=0,012) vernachlässigt. 
Zur Übersicht sind zudem die verwendeten Elementtypen und Elementnummern 
angegeben. Die Elementnummern beziehen sich dabei auf die Elementnummern des 
verwendeten FEM – Berechnungsprogramm MENTAT 2000 der Firma MARC (vgl. 
[42], [44]). 
 
 Behälter Boden Gap Sattel 
Elementbezeichnung Ebenes 4 Knoten 
DKT 
Schalenelement 
Ebenes 4 Knoten 
DKT 
Schalenelement 
2 Knoten 
Linienelement 
8 Knoten 
Volumenelement 
Elementnummer 
nach [44] 139 139 12 8 
Material Stahl St 500 Stahl St 500 - Beton 
E-Modul bzw. 
Steifigkeit der Gap –
 Elemente 
210.000 N/mm² 210.000 N/mm² 

 
30.000 N/mm² 
Querkontraktion ν 0,30 0,30 - 0,30 
Dämpfung δ 0 0 - 0 
Dichte ρ 7850 kg / m³ 7850 kg / m³ - 2500 kg / m³ 
Elementdicke t 2 mm 4 mm - - 
 
 
    
Tabelle 3.5-1 
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3.6 Belastungsansatz und Berechnungsgang 
Der Lastansatz in der vorliegenden FEM – Berechnung setzt sich aus zwei 
Lastanteilen zusammen. Diese sind: 
− Vertikalbelastung infolge Eigengewicht der Schale inkl. Flüssigkeit 
− Horizontalbelastung infolge dynamischer Anregung 
Diese Lastanteile werden in der Berechnung wie folgt berücksichtigt. 
In einem ersten Berechnungsschritt werden das Eigengewicht der Schale und der 
Flüssigkeitsdruck infolge Erdschwere aufgebracht  Es folgt eine statische 
Berechnung unter Ansatz der o.e. Belastung. Aus den Berechnungsergebnissen der 
statischen Berechnung ergeben sich die Startwerte der dynamischen Berechnung. 
In den weiteren Berechnungsschritten wird vertikale Belastung aufrechterhalten und 
der Flüssigkeitsdruck infolge der horizontalen seitwärts gerichteten dynamischen 
Anregung zusätzlich aufgebracht.  
Wie schon in der Zusammenfassung der Versuchsergebnisse (vgl. 2.5) erläutert, 
verhalten sich die Dehnungs- und Beschleunigungs-Zeit-Verläufe für den Zustand 
der Vollfüllung synchron zueinander (vgl. z.B. Diagramm 2.4-4). Dies lässt den 
Schluss zu, dass die Eigenschwingungen von Flüssigkeit und Schale vernachlässigt 
werden können. 
Daher werden die Flüssigkeit und die Schale nicht als zwei voneinander abhängige, 
schwingungsfähige Systems betrachtet, sondern die Gesamtmasse des Wassers 
direkt über ein zeitlich veränderliches Lastbild in Ansatz gebracht. Diese Annahme 
wird auch durch [34] bestätigt. 
Die Masse der Schale wird über die spezifische Dichte des Stahls in der 
dynamischen Berechnung berücksichtigt. Der Lastansatz ist zur Verdeutlichungen 
der o.g. Vorgehensweise nachstehend dargestellt. 
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Abbildung 3.6.1 
Vw(t) und Hw(t) sind hierbei die momentanen resultierenden Lasten aus der 
Wasserbelastung je Sattel in Vertikal - und Horizontalrichtung. Die Beschleunigungen 
ah(t) entsprechen den gemessenen Beschleunigungswerten aus den Versuchen. 
Der verwendete Berechnungsalgorithmus beruht auf dem Einzelschrittverfahren nach 
Houbolt. Eine direkte analytische Berechung mit Hilfe des Verfahrens der modalen 
Analyse wurde hier nicht vorgenommen, da dieses für das vorliegende geometrisch 
nichtlineare Kontaktproblem mit den regellosen Beschleunigungsverläufen nicht 
geeignet ist. 
Als Berechnungsdauer wurde ein Zeitraum von 4 s gewählt, was ca. 3  
Schwingungszyklen entspricht. Die Inkrementgröße beträgt 0,02s und ist somit gleich 
dem Aufzeichnungsintervall der Versuche. 
3.7 Gegenüberstellung der Berechnungs – und Versuchsergebnisse 
Im Folgenden werden die Berechnungsergebnisse auf Grundlage der FEM den 
Versuchergebnissen exemplarisch gegenübergestellt. 
Hierzu werden die Versuchswerte und Berechnungsergebnisse des Behälters mit 
einem Sattelabstand von A = 340 mm, einem Füllgrad von F = 100% und einer 
rechnerischen Maximalbeschleunigung von ah = 1,0 m/s² herangezogen. 
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3.7.1 Verlauf der Umfangsdehnungen zu bestimmten Zeitpunkten 
In den nachstehenden Diagrammen sind die Umfangsdehnungen für einen 
Schwingungszyklus zu verschiedenen Zeitpunkten dargestellt. Dabei werden 
zunächst die Umfangsdehnungen an der Behälteraußenseite über die Abwicklung an 
der Sattelinnenseite angegeben. Anschließend werden die 
Umfangsdehnungsverläufe an der Außenseite des Zylinders entlang der Mantellinie 
auf Sattelhornniveau dargestellt.  
Die Auswertungszeitpunkte entsprechen den Zeitpunkten der maximalen 
Beschleunigungen und der ungefähren Nulldurchgänge der Beschleunigungen. 
Zur Verdeutlichungen sind daher zunächst nochmals die Beschleunigungswerte über 
die Zeit aufgeführt (vgl. Diagramm 3.7-1). 
Betrachteter Auswertungzeitraum
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Diagramm 3.7-1 
3.7.1.1 Umfangsdehnungen entlang Zylinderabwicklung 
Die gemessenen Umfangsdehnungen sind entsprechend den Messwerten über die 
Zylinderabwicklung von 0° - 180° aufgetragen, während die berechneten 
Umfangsdehnungen aus der FE – Berechnung über die gesamte Zylinderabwicklung 
von 0° - 360° aufgetragen sind. 
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Vergleich der Umfangsdehnungen aussen entlang Abwicklung Sattelinnenseite FEM-VERSUCH
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=2.18s
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Diagramm 3.7-2 
Vergleich der Umfangsdehnungen aussen entlang Abwicklung Sattelinnenseite FEM-VERSUCH
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=2.76s
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Diagramm 3.7-3 
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Vergleich der Umfangsdehnungen aussen entlang Abwicklung Sattelinnenseite FEM-VERSUCH
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=2.98s
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Diagramm 3.7-4 
Vergleich der Umfangsdehnungen aussen entlang Abwicklung Sattelinnenseite FEM-VERSUCH
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=3.38s
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Diagramm 3.7-5 
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Vergleich der Umfangsdehnungen aussen entlang Abwicklung Sattelinnenseite FEM-VERSUCH
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=3.70s
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Diagramm 3.7-6 
Anhand der Diagramme 3.7.2 - 3.7.6 ist die zeitliche Veränderung der 
Umfangsdehnungen innerhalb eines Schwingungszyklus erkennbar. 
Die Umfangsdehnungen an den gegenüberliegenden Sattelhörnern weisen hierbei 
ein diametrales Verhalten auf. Während die Umfangsdehnungen des einen 
Sattelhorns mit zunehmender Beschleunigungen wachsen, nehmen die 
Umfangsdehnungen des anderen Sattelhorns gleichermaßen ab. In den 
„Nulldurchgängen“ der Beschleunigungen (vgl. Diagramm 3.7.1) sind die 
Umfangsdehnungen gleich groß. 
Dieses Verhalten ist bei den gemessenen Umfangsdehnungen insbesondere am 
Sattelhorn nicht so ausgeprägt. Dies lässt sich jedoch auf die Passungenauigkeiten 
des Sattels in den Versuchen zurückzuführen. Betrachtet man nämlich die zu dem 
hier dargestellten Versuch gemessenen Pressungsverläufe (vgl. Diagramm. 2.4.7) so 
ist eine deutliche Pressungsspitze am Sattelhorn zu erkennen. Diese bleibt bei der 
gesamten Versuchsdurchführung bestehen. 
Der unterschiedliche Dehnungsverlauf im Bereich des Sattels lässt sich ebenfalls 
durch den oben dargestellten Sachverhalt der Passungenauigkeiten erklären. 
Dennoch kann man festhalten, dass das gewählte FE – Modell die Ergebnisse der 
Versuche für die Vollfüllung sehr gut abbildet. 
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3.7.1.2 Umfangsdehnungen entlang Mantellinie 
In den Diagrammen 3.7.7-3.7.11 sind die gemessenen und die mittels der FEM 
berechneten Umfangsdehnungen an der Außenseite des Zylinders entlang der 
Mantellinie auf Sattelhornniveau dargestellt. 
Der Sattel liegt in den unteren Darstellungen zwischen x = 300 mm und x = 380 mm. 
Vergleich der Umfangsdehnungen aussen aus FEM+VERSUCH entlang der Mantellinie auf 
Sattelhornniveau: R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=2.18s
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Diagramm 3.7-7 
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Vergleich der Umfangsdehnungen aussen aus FEM+VERSUCH entlang der Mantellinie auf 
Sattelhornniveau: R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=2.76s
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Diagramm 3.7-8 
Vergleich der Umfangsdehnungen aussen aus FEM+VERSUCH entlang der Mantellinie auf 
Sattelhornniveau: R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=2.98s
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Diagramm 3.7-9 
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Vergleich der Umfangsdehnungen aussen aus FEM+VERSUCH entlang der Mantellinie auf 
Sattelhornniveau: R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=3.38s
-0,9
-0,8
-0,7
-0,6
-0,5
-0,4
-0,3
-0,2
-0,1
0
0,1
0,00 200,00 400,00 600,00 800,00 1000,00 1200,00
Länge x [mm]
D
eh
n
u
n
ge
n
 
[‰
]
Dehnungen FEM
Dehnungen Versuch
b
AH
Lges/2
x
 
Diagramm 3.7-10 
Vergleich der Umfangsdehnungen aussen aus FEM+VERSUCH entlang der Mantellinie auf 
Sattelhornniveau: R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; t=3.70s
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Diagramm 3.7-11 
In diesen Darstellungen ist wiederum zu erkennen, dass sich insbesondere die 
gemessene Umfangsdehnungen an der Sattelinnenseite aufgrund der 
Passungenauigkeiten des Sattels zeitlich kaum verändern. 
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Die übrigen Umfangsdehnungen entlang des Sattels zeigen jedoch, dass sich die 
Umfangsdehnungen entsprechend der Anregung zeitlich verändern. Dies bestätigt 
die Vermutung, dass die gemessene Umfangsdehnungen an der Sattelinnenseite 
tatsächlich auf lokale Passungenauigkeiten des Sattels zurückzuführen ist. 
Insgesamt kann jedoch eine sehr gute qualitative und zum Teil auch quantitative 
Übereinstimmung zwischen den gemessenen und den berechneten 
Umfangsdehnungen festgestellt werden. 
3.7.2 Umfangsdehnung über den gesamten Betrachtungszeitraum 
Nach dem Vergleich der Umfangsdehnungen zu den Zeitpunkten der maximalen 
Beschleunigungen und „Nulldurchgängen“, werden im Folgenden die Verläufe der 
Umfangsdehnungen im Bereich des Sattelhorns für die Winkelpositionen ϕ=57,5°, 
60° und 62,5° über den gesamten, betrachteten Schwingungszyklus angegeben, wo 
die maximalen Umfangsdehnungen auftreten (vgl. Diagramm 3.7-12 -Diagramm 
3.7-14). 
Vergleich Umfangsdehnungen aussen an Sattelinnenseite über gesamten Berechnungszeitraum bei 
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; ϕ = 57,5°
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Diagramm 3.7-12 
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Vergleich Umfangsdehnungen aussen an Sattelinnenseite über gesamten Berechnungszeitraum bei 
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; ϕ = 57,5°
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Diagramm 3.7-13 
Vergleich Umfangsdehnungen aussen an Sattelinnenseite über gesamten Berechnungszeitraum bei 
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; ϕ = 62,5°
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Diagramm 3.7-14 
Auch hier zeigt sich wiederum eine qualitative gute Übereinstimmung der 
Versuchsergebnisse mit den Berechnungsergebnissen. Lediglich am Sattelhorn (vgl. 
Diagramm 3.7-13) reagieren die gemessenen Umfangsdehnungen aus den 
Versuchen nicht mit derselben Intensität wie in der Berechnung. Die Begründung 
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dafür wurde jedoch bereits im vorangegangen Abschnitt gegeben. Unterhalb 
(ϕ=57,5°) und oberhalb (ϕ=62,5°) des Sattelhorns verhalten sich die Verläufe nahezu 
identisch. Die geringfügigen Unterschiede bei den Dehnungen lassen sich mit dem 
hohen Dehnungsgradienten im Bereich des Sattelhorns wie folgt erklären. 
In der Finiten Elemente Berechnung wurde der Behälter so generiert, dass sich an 
der Winkelposition , hier z.B. 57,5°,ein Elementknoten befindet. Demzufolge können 
die Dehnungen nach der Berechnung an diesem Knoten direkt abgelesen werden. In 
der Versuchsdurchführung wurde zwar auch ein DMS an der Position 57,5° 
angebracht, eine geringe Abweichung von der Winkelposition kann jedoch aufgrund 
des enormen Dehnungsgradienten zu großen Abweichungen zwischen den 
berechneten und gemessenen Dehnungen führen. Darüber hinaus können 
geometrische Unrundheiten des Behälter zusätzlich zu Abweichung zwischen den 
Berechnungs –  und den Versuchsergebnissen führen. 
 
3.7.3 Vergleich der Umfangsdehnungen aus ausschließlich horizontalem 
Belastungsanteil über gesamten Betrachtungszeitraum 
Während in den bisherigen Auswertungen die Umfangsdehnungen aus vertikaler und 
horizontaler Belastung dargestellt wurden, werden zur Überprüfung der Güte des 
angesetzten dynamischen Lastansatzes zur Berücksichtung des horizontalen 
Fluiddrucks im Folgenden exemplarisch nur die Umfangsdehnungen dargestellt, 
welche aus der horizontalen Anregung hervorgerufen werden. 
Dazu werden von den im dynamischen Versuch gemessenen Umfangsdehnungen 
die Dehnungen, welche im jeweiligen statischen Ruhezustand vor Beginn der 
Anregung gemessen wurden, abgezogen. 
Ausgewertet werden die Umfangsdehnungen entlang der Sattelinnenseite für drei 
verschiedene Winkelpositionen. Die angegebenen Winkelpositionen können anhand 
der folgenden Skizze nachvollzogen werden.  
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Abbildung 3.7.1 
 
Vergleich der Umfangsdehnungen aus FEM und Versuch
NUR AUS HORIZONTALEM LASTANTEIL
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Diagramm 3.7-15 
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Vergleich der Umfangsdehnungen aus FEM und Versuch
NUR AUS HORIZONTALEM LASTANTEIL
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; ϕ = 60,0°
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Diagramm 3.7-16 
Vergleich der Umfangsdehnungen aus FEM und Versuch
NUR AUS HORIZONTALEM LASTANTEIL
R=400mm; A=340mm; ϑ0=120°; f=0,71Hz; F=100%; x0=50mm; ϕ = 62,5°
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Diagramm 3.7-17 
Anhand der Diagramm 3.7-15 bis 3.7-17 ist wiederum eine sehr gute 
Übereinstimmung der gemessenen mit den berechneten Umfangsdehnungen zu 
erkennen. Das Dehnungsniveau ist aufgrund des in dieser Darstellung nicht mehr 
enthaltenen vertikalen Belastungsanteils verringert. Dies lässt zusammenfassend 
den Schluss zu, dass der gewählte dynamische Belastungsansatz zur 
Berücksichtigung des horizontalen Fluiddrucks aus dynamischer horizontaler 
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seitwärts gerichteter Anregung geeignet ist, den tatsächlichen Fluiddruck bei 
Vollfüllung zu simulieren. 
3.8 Fazit der dynamischen Untersuchungen 
Anhand von dynamischen Versuchen an einer liegenden Zylinderschale wurde 
zunächst untersucht, inwieweit sich die Variation Versuchsparameter Sattelabstand, 
Anregungsfrequenz und Füllgrad auf den Beanspruchungszustand der Schale 
auswirken. 
Anhand dieser Versuche konnte gezeigt werden, dass die maximalen Dehnungen im 
Bereich des Sattelhorns in Umfangsrichtung auftraten. Dabei ergaben sich die 
betraglich größten Umfangsdehnungen jeweils für den Fall der Vollfüllung. 
Eine Gegenüberstellung der dabei gemessenen Dehnungen mit den aufgebrachten 
Beschleunigungszeitverläufen zeigt ein synchrones Verhalten der beiden 
Messgrößen. Dies ließ die folgenden Schlussfolgerungen zu: 
1. Die untersuchte Konstruktion ist hinsichtlich ihres Schwingungsverhaltens als 
„steif“ einzustufen, d.h. die Eigenschwingungen der Schale können hier 
vernachlässigt werden. 
2. Sloshing – Effekte der Flüssigkeit, d.h. die Eigenschwingungen der 
Flüssigkeit, können vernachlässigt werden, sodass die theoretischen 
Berechnung von Ladewig hiermit auch versuchstechnisch bestätigt werden 
konnten. 
3. Erstmals konnte der spannungsreduzierende Einfluss des Bodenabstands 
auch bei horizontaler seitwärts gerichteter Belastung in Versuchen bestätigt 
werden. 
Im Anschluss an die Versuche wurden Finite – Elemente Berechnungen 
durchgeführt, welche das Ziel hatten, ein Finite - Elemente Berechnungsmodell zu 
entwickeln, mit welchem die Simulation der Versuche für den Fall der Vollfüllung 
möglich ist. 
Insbesondere die Berücksichtigung des zeitlich veränderlichen Flüssigkeitsdruck 
infolge der dynamischen Anregung war hier von Bedeutung. 
Die inkrementelle Berechnung unter Ansatz eines zeitlich veränderlichen Lastbilds 
für die Belastung aus Flüssigkeitsdruck gemäß Abbildung 3.6.1 erwies sich durch 
Vergleich mit den Versuchsergebnissen als geeignet. 
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Daraus lässt sich ableiten, dass in Zukunft der Nachweis der einfachen seitwärts 
gerichteten Gewichtskraft, wie ihn die ADR [41] fordern, unter Ansatz dieses 
Lastbildes geführt werden kann. Dies ist eine wichtige Erkenntnis, da die ADR für 
den geforderten Nachweis keine Angaben über den Ansatz der Belastungen auf die 
Behälterwandungen enthalten. 
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II. Statische Untersuchungen 
Die folgenden Kapitel beschäftigen sich mit der statischen Berechnung der 
sattelgelagerten Zylinderschale bei seitwärts gerichteter Belastung. Ziel ist es, 
einfache zur Handrechnung geeignete Bemessungsformeln, wie sie für den 
vertikalen statischen Belastungsfall vorliegen, auch für den horizontalen 
Belastungsfall zu entwickeln.  
Aus diesem Grunde werden in den folgenden Kapiteln systematische 
Untersuchungen des Beanspruchungszustands der fest mit dem Sattel verbundenen, 
sattelgelagerten Zylinderschale bei ausschließlich seitwärts gerichteter, statischer 
Horizontalbelastung durchgeführt. 
Die dazu notwendigen Berechungen werden durch ein eigenständig 
weiterentwickeltes analytisches Berechnungsverfahren auf Grundlage der 
verallgemeinerten technischen Biegetheorie (vgl. [37]) und mit Hilfe der FE- Methode 
durchgeführt. Ein Vergleich der beiden Berechnungsverfahren hinsichtlich der 
erzielten Berechnungsergebnisse und ihrer praktischen Anwendbarkeit schließt sich 
dem an. 
Dieser Vergleich dient der begründeten Auswahl eines der beiden 
Berechnungsverfahren, auf dessen Grundlage dann eine umfangreiche 
Parameterstudie erstellt wird. 
Diese Parameterstudie dient der qualitativen und quantitativen Erfassung des 
Einflusses der maßgebenden Schalen - und Sattelparameter auf den 
Beanspruchungszustand der Schale. Dabei wird auch auf Aspekte des elastisch-
plastischen Tragverhaltens eingegangen. 
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4 Statische Berechnungsverfahren der sattelgelagerten 
Zylinderschale 
Baustatische Berechnungsverfahren lassen sich im Wesentlichen in zwei Gruppen 
einteilen. Diese sind: 
− Analytische Berechnungsverfahren 
− Numerische Berechnungsverfahren 
Während die analytischen Berechnungsverfahren das vorliegende System unter 
Berücksichtigung der Randbedingungen als Gesamtes zu lösen versuchen, wird bei 
den numerischen Berechnungsverfahren die Lösung für diskrete Bereiche 
angestrebt. Das spätere Zusammenfügen der einzelnen Bereiche unter 
Berücksichtigung von Rand – und Übergangsbedingungen führt dann zur Lösung 
des gesamten Systems. 
Die FE-Methode als Vertreter der diskreten Berechnungsverfahren kommt aufgrund 
ihrer kontinuierlichen Weiterentwicklung in Verbindung mit gestiegenen 
Rechnerkapazitäten überwiegend bei der Berechnung von Schalen zur Anwendung. 
Die Berechnung des vorliegenden Systems mit Hilfe von analytischen 
Berechnungsverfahren auf Grundlage schalentheoretischer Ansätze war in der 
Vergangenheit insbesondere auch wegen der Interaktion von Schale und Sattel sehr 
umfangreich. 
Die analytische Berechnung der sattelgelagerten Zylinderschale auf Grundlage der 
„Verallgemeinerten Technischen Biegetheorie“ (VTB) ermöglicht die Berechnung des 
vorliegenden Problems bei vergleichsweise geringem Berechnungsaufwand. 
Dies ist damit zu begründen, dass sich die Differentialgleichungssysteme durch die 
grundlegenden Annahmen der VTB auf inhomogene Differentialgleichungssysteme 
vierter Ordnung zurückführen lassen. 
 
Aus den o.g. Gründen werden in der Arbeit die folgenden Berechnungsverfahren zur 
Lösung des vorliegenden Problems weiterentwickelt und genutzt. 
1. Berechnungsverfahren auf Grundlage der Finiten Elemente Methode 
2. Eigenständig weiterentwickeltes Berechnungsverfahren auf Grundlage der 
Verallgemeinerten Technischen Biegetheorie 
Da das Berechnungsverfahren der Finiten Elemente Methode in Kapitel 3 schon 
ausführlich erläutert wurde, beschränkt sich das folgende Kapitel auf die Anwendung 
88  Statische Berechnungsverfahren der sattelgelagerten Zylinderschale 
der FE - Methode für die statische Berechnung sattelgelagerter Schalen sowie auf 
die Beschreibung des verwendeten Systems und der Berechnungsparameter. 
Ebenso werden bei der Herleitung des Differentialgleichungssystems für das 
vorliegenden System der sattelgelagerten Zylinderschale bei seitwärts gerichteter 
Belastung die Grundlagen der VTB als bekannt vorausgesetzt und diesbezüglich auf 
[47] verwiesen. Daher wird sich bei den Erläuterungen zur VTB auf die eigenständig 
hergeleiteten Differentialgleichungssysteme für die sattelgelagerte 
Kreiszylinderschale bei horizontal seitwärts gerichteter Belastung beschränkt. 
Da der radial und tangential elastisch gebettete Kreisbogen ein wesentlicher 
Bestandteil weiterentwickelten Berechnungsverfahrens nach VTB ist, werden im 
Anschluss an die Erläuterungen zur VTB dessen Differentialgleichungen hergeleitet. 
Die Herleitung der Lösung der inhomogenen Differentailgleichungssysteme für die 
Kreiszylinderschale und den elastisch gebetteten Kreisring ist letztlich Kernpunkt der 
Weiterentwicklung des Berechnungsverfahrens. 
Daran anschließend wird das eigenständig weiterentwickelte Berechnungsverfahren 
vorgestellt. Es folgt eine vergleichende und zugleich wertende Gegenüberstellung 
der auf der Grundlage der FEM und auf Grundlage der VTB gewonnenen 
Berechnungsergebnisse, an deren Ende die begründete Entscheidung für eines der 
beiden Berechnungsverfahren zur Durchführung einer umfangreichen 
Parameterstudie steht. 
4.1 Berechnungen auf Grundlage der Finiten Elemente Methode 
4.1.1 Berechnungsmodell und Lastansatz 
Im Rahmen der statischen Berechnung mit der FEM werden der Sattelwinkel, der 
Bodenabstand, der Behälterradius sowie die Dicke des Behälters variiert. Als 
Behälterradien werden R=800 mm und R=1200 mm gewählt. Die übrigen Parameter 
wurden folgendermaßen gewählt: 
 
Für die Behälter mit einem Radius von R=1200 mm jeweils: 
 A/R = 0,25, 0,50, 1,00 
 t/R = 0,005, 0,01, 0,02 
 ϑ0 = 60°, 90°, 120° 
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Für die Behälter mit einem Radius von R=800 mm jeweils: 
 A/R = 0,25, 0,50, 1,00 
 t/R = 0,005, 0,01, 0,02 
 ϑ0 = 60°, 90°, 120° 
Die Länge der Behälter beträgt jeweils Lges=8000 mm. Die Sattelbreite beträgt 
b = 0,20 · R s.Abbildung 4.1.1). 
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Abbildung 4.1.1 
Die mit diesen Parametern ermittelten Berechnungsergebnisse sind Basis für den 
späteren Vergleich der beiden hier untersuchten Berechnungsverfahren. 
Die Netzdiskretisierung des Behälters entspricht prinzipiell der Netzdiskretisierung 
der dynamischen Berechnung, d.h. dass das Netz im Bereich des Sattellagers in 
Umfangs – und Längsrichtung verdichtet wird (Abbildung 3.4.1). 
Der Sattel wird wiederum durch 2 Reihen von Volumenelementen diskretisiert. Da 
bei den jetzigen Berechnungen von einer festen Verbindung der Schale mit dem 
Sattel ausgegangen wird, werden die Verschiebungsfreiheitsgrade der 
Schalenelemente im Bereich der Sattellagerung mit den 
Verschiebungsfreiheitsgraden der Volumenelemente über „links“ gekoppelt (s. 
Abbildung 4.1.2). Die Volumenelemente sind wie bei den dynamischen 
Berechnungen am unteren Abschluss in allen drei globalen Koordinatenrichtungen 
gehalten. 
Im Übrigen entspricht diese Lagerung der Lagerung der dynamischen Berechnung. 
Der Lastansatz ist der nachstehenden Abbildung zu entnehmen. 
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Lastansatz Flüssigkeit und Eigengewicht als
seitwärts gerichtete Belastung
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Abbildung 4.1.2 
Anders als in der dynamischen Berechnung wird der Lastansatz zur 
Berücksichtigung des Fluiddrucks und des Eigengewichts infolge seitwärts 
gerichteter Beschleunigung über eine äquivalente Dichte gemäß 
ges
FüllungSchale
eq V
mm +
=ρ  Gl. 4.1-1 
berücksichtigt. Da in [41] der Ansatz der 1-fachen seitwärts gerichteten Gewichtskraft 
G gefordert wird, muss die resultierende Horizontallast je Sattel der halben 
Gewichtskraft entsprechen. 
Mit 
2
L
Rg
2
G ges2
eq ⋅⋅pi⋅⋅ρ=  
))(sin1(p)(p 0z ϕ+⋅=ϕ  Gl. 4.1-2 
und Gleichsetzen von G/2 mit dem Integral über die Behälterwandung der halben 
Zylinderschale aller Horizontalkomponenten der Belastung  
 dxd))(sin1()(sinRp
2
L
Rg
2
Lges
0
0
ges2
eq ϕϕ+⋅ϕ⋅⋅=⋅⋅pi⋅⋅ρ    Gl. 4.1-3 
folgt die Ordinate p0 zu: 
 Rgp eq0 ⋅⋅ρ=  Gl. 4.1-4 
Somit kann die Βelastung pz(ϕ) als 
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))(sin1(Rg)(p eqz ϕ+⋅⋅⋅ρ=ϕ  = ))(sin1(Req ϕ+⋅⋅γ  Gl. 4.1-5 
definiert werden. 
  
4.1.2 Materialparameter 
Die gewählten Materialparameter sind nachstehend wiedergegeben. Hierbei ist die 
Wahl des E-Moduls von 10.000 N/mm² für die Volumenelemente zunächst als 
willkürlich gewählter Referenzmodul zu betrachten. 
 
E-Modul Behälter:  210.000 N/mm² 
E-Modul Sattel:  10.000 N/mm² 
Querkontraktionszahl: 0,30 
Dichte Wasser:  1000 kg / m³ 
Dichte Stahl:   7850 kg / m³ 
 
4.1.3 Berechnungsergebnisse 
4.1.3.1 Umfangsspannungen 
Zum Vergleich der Berechnungsergebnisse nach der FEM mit den Ergebnissen, 
welche auf Grundlage der VTB berechnet wurden, werden vor allem die über die 
Sattelbreite gemittelten Umfangsspannungen betrachtet. Dies ist damit zu 
begründen, dass die Umfangsspannungen nach VTB am elastisch gebetteten 
Kreisring ermittelt werden und somit die Verteilung der Umfangsspannungen über die 
Sattelbreite konstant ist. Zudem wachsen die Spitzenwerte aus der FEM-Berechnung 
an den Sattelhörnern mit zunehmender Sattelsteifigkeit immer weiter an, was bei 
Berücksichtigung von Spannungsumlagerungen nicht dem realen Tragverhalten 
entspricht. Den Verlauf der gemittelten Umfangsspannungen über den 
Behälterumfang zeigen exemplarisch die Diagramm 4.1-1 – 4.1.-2. Dargestellt sind 
die Membranumfangsspannungen und Gesamtumfangsspannungen über die 
Behälterabwicklung an der Behälterinnenseite für drei verschiedene t/R -
 Verhältnisse. 
92  Statische Berechnungsverfahren der sattelgelagerten Zylinderschale 
Gemittelte Gesamtumfangsspannungen infolge N+M über Umfang L=8000mm
R=1200mm; ϑ0 = 90°; A/R =1,00; Lastfall 1g Horizontal
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Diagramm 4.1-1 
 
Gemittelte Membranumfangsspannungen über Umfang L=8000mm
R=1200mm; ϑ0 = 90°; A/R =1,00; Lastfall 1g Horizontal 
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Diagramm 4.1-2 
Die Verläufe der Umfangspannungen sind antimetrisch zur Vertikalachse. Die 
Membranumfangsspannungen an der lastzugewandten Seite sind 
Druckspannungen, während an der lastabgewandten Seite Zugspannungen 
auftreten. Der Anteil der Membranumfangsspannung an der Gesamtspannung 
beträgt ca. 10%. 
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Die Spitzenwerte der einzelnen Spannungsverläufe über die Sattelbreite sind in den 
Diagramm 4.1-3 – 4.1-4 dargestellt. 
Maximale Gesamtumfangsspannungen über Sattelbreite auf Sattelhornniveau
R=1200mm; ϑ0 = 90°; A/R =1,00; Lastfall 1g Horizontal
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Diagramm 4.1-3 
Maximale Membranumfangsspannungen über Sattelbreite auf Sattelhornniveau
R=1200mm; ϑ0 = 90°; A/R =1,00; Lastfall 1g Horizontal
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Diagramm 4.1-4 
Die Darstellung der Umfangsspannungen über die Sattelbreite weist bei den 
Behältern mit einem t/R – Verhältnis von 0,005 zwei lokale Maxima an den 
Sattelrändern auf, welche mit zunehmender Schalendicke abnehmen. Die Verteilung 
der maximalen Umfangsspannungen über die Sattelbreite wird gleichmäßiger. 
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Zudem ist eine deutliche Reduktion des Spannungsniveaus bei Vergrößerung der 
Schalendicke erkennbar. Eine Verdopplung der Schalendicke führt zu einer 
Reduktion der Umfangsspannungen um ca. 2/3. 
Bei allen Diagrammen ist ein deutliches Überschreiten der theoretischen Fließgrenze 
des Stahls feststellbar. Auf diesen Sachverhalt wird an späterer Stelle genauer 
eingegangen (s.Kapitel 5) 
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4.2 Berechnung nach der Verallgemeinerten Technischen Biegetheorie 
Die verallgemeinerte technische Biegetheorie kann als Erweiterung zur „technischen 
Biegetheorie“ prismatischer Stäbe verstanden werden. Die anfänglichen 
Überlegungen zur Aufstellung dieser Theorie bestanden in der Fragestellung, 
inwieweit die Theorie dünnwandiger Stäbe und die klassische Faltwerkstheorie in ein 
gemeinsames Berechnungsschema gebracht werden können. 
Eine wesentliche Anwendungsvoraussetzung der VTB ist, dass sich die im 
Allgemeinen dreidimensionale Tragwerksstruktur auf eine Dimension reduzieren 
lässt, d.h. über eine einzige Koordinate darstellbar ist. Darüber hinaus muss die 
wesentliche Arbeit des Tragwerks über eine einzige Verformungsgröße beschreibbar 
sein. 
Die grundlegenden Begriffe der VTB werden als bekannt vorausgesetzt und 
diesbezüglich auf [47] verwiesen, sodass sich die folgenden Erläuterungen und die 
Herleitung zielorientiert auf die Problematik der sattelgelagerten Zylinderschale bei 
seitwärts gerichteter Belastung beziehen. 
Das Berechnungsverfahren welches hier zu Anwendung kommt bezieht sich 
schematisch auf das in [37] entwickelte iterative Verfahren, wenngleich die 
Anwendung dieses Verfahrens für den vorliegenden Belastungsfall das Aufstellen 
sowie die Lösung „neuer“ Differentialgleichungen erfordert. 
Dies ist damit zu begründen, dass die vorliegende Arbeit zum einen das Verfahren 
nach [37] insofern erweitert als neben radialen Bettungskräften im 
Sattelauflagerbereich auch tangentiale Bettungskräfte berücksichtigt werden und 
zum anderen der horizontale Belastungsfall untersucht wird. 
Dafür werden neben den Differentialgleichungen der Kreiszylinderschale nach der 
VTB auch die Differentialgleichungen des Kreisrings und des radial und tangential 
gebetteten Kreisrings benötigt. 
Diese werden im Folgenden hergeleitet und erläutert. Im Anschluss daran wird der 
Berechnungsgang des erweiterten Verfahrens erläutert sowie die eigenständig 
berechneten Lösungen der das Problem beschreibenden 
Differentialgleichungssyteme angegeben. 
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4.2.1 Kreiszylinderschalen nach der Verallgemeinerten Technischen Biegetheorie 
Zur Herleitung der Differentialbeziehungen der Kreiszylinderschale nach der 
Verallgemeinerten Technischen Biegetheorie, werden die Schnittgrößen und 
Koordinatensysteme wie folgt definiert: 
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Abbildung 4.2.1 
Statische Berechnungsverfahren der sattelgelagerten Zylinderschale 97 
4.2.1.1 Kinematik 
Zunächst werden die Verzerrungen im Abstand z von der Schalenmittelfläche 
berechnet. Dazu werden die Punkte P, 1 und 2 welche die Eckpunkte eines 
infinitesimalen Schalenelements sind in ihrer ursprünglichen Lage und der 
verformten Lage P’, 1’ und 2’ zueinander betrachtet. 
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Abbildung 4.2.2 
Die Dehnungen in Längs-  und Umfangsrichtung sowie die Gleitungen des 
infinitesimalen Elements im Abstand z von der Schalenmittelfläche werden zunächst 
durch die korrespondierenden Verschiebungen u(z), v(z) und w(z) ausgedrückt. 
Dabei ist zu beachten, dass eine Verschiebung w(z) zu einer Aufweitung des 
Umfangs führt und dementsprechend in der Dehnung εϕϕ (z) mit zu berücksichtigen 
ist. 
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Unter Verwendung der Linearisierung der Tangensfunktion für kleine Winkeln 
ergeben sich die Dehnungen und Gleitungen zu: 
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Die Verschiebungen u(z), v(z) und w(z) des Punktes P werden nun durch die 
Verschiebungen eines Punktes Q der Schalenmittelfläche beschrieben. Die Gültigkeit 
der Kirchhoff’schen Normalenhypothese wird vorausgesetzt. 
Die nachstehende Abbildung verdeutlicht den Zusammenhang der Verschiebungen: 
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Abbildung 4.2.3 
Werden die Verschiebungen der Schalenmittelfläche mit uM, vM und wM, bezeichnet, 
so besteht der folgende Zusammenhang zwischen den Verschiebungen der 
Schalenmittelfläche und den Verschiebungen im Abstand z: 
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Mw)z(w =  Gl. 4.2-2 
Diese Zusammenhänge werden in die Dehnungs-  und Verzerrungsbeziehungen 
eingesetzt. Aus Gründen der Übersichtlichkeit werden hier und im Folgenden die 
nachstehenden Abkürzungen verwand: 
u(z) = u  v(z) = v  w(z) = w 
εxx (z) = εxx  εϕϕ (z) = εϕϕ  γ (z) = γ  
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Damit ergibt sich für die Verzerrungen: 
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Für dünne Schalen können die Dehnungen und Verzerrungen im Abstand z 
näherungsweise über eine Taylorreihenentwicklung um z=0 berechnet werden. 
Berücksichtigt man nur die ersten beiden Terme der Reihenentwicklung so entspricht 
dies: 
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Mit: 
Mxx u)0z( ′==ε    Mxx w)0z(
z
′′
−==
∂
ε∂
 
)wv(
R
1)0z( MM +⋅==εϕϕ    2 MMR
ww)0z(
z
+
−==
∂
ε∂ ϕϕ
 
M
M v
R
u)0z( ′+==γ   2 MMM R
wR2Rvu)0z(
z
′⋅⋅+⋅′−
−==
∂
γ∂ 
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und den Definitionen 
100  Statische Berechnungsverfahren der sattelgelagerten Zylinderschale 
 
M
xxMu ε=′    xxMw κ=′′  
M
MM )wv(R
1
ϕϕε=+⋅    ϕϕκ=
+
2
MM
R
ww 
 
M
M
M v
R
u γ=′+

 ϕκ=
′⋅⋅+⋅′−
x2
MMM
R
wR2Rvu 
 Gl. 4.2-7 
ergibt sich daraus 
z)z( xxMxxxx ⋅κ−ε=ε  
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z)z( xM ⋅κ−γ=γ ϕ  Gl. 4.2-8 
Dies entspricht einer Aufteilung der Verzerrungen in einen über den Querschnitt 
konstanten und einen linear veränderlichen Anteil. 
Die bisherigen Beziehungen entsprechen exakt den Beziehungen der vollständigen 
FLÜGGE’schen Biegetheorie der Schalen. 
Im Unterschied dazu, geht die VTB in der weiteren Herleitung von den folgenden 
Annahmen aus. 
Die Umfangssdehnungen sowie die Gleitungen der Mittelfläche sind gemäß 
Voraussetzung Null. 
 0M =εϕϕ  0M =γ  Gl. 4.2-9 
Daraus folgen Abhängigkeiten der Verschiebungen uM, vM und wM zu: 
MM wv −=  
 MM vRu ′⋅−=  Gl. 4.2-10 
Statische Berechnungsverfahren der sattelgelagerten Zylinderschale 101 
4.2.1.2 Schnittkräfte und Momente 
Für die Normalkraft in Längsrichtung, sowie die Momente und Drillmomente gilt. 

−
σ=
2
t
2
t
xxxx zd)z(n  

−
⋅σ−=
2
t
2
t
xxxx zdz)z(m  

−
ϕϕϕϕ ⋅σ−=
2
t
2
t
zdz)z(m  

−
ϕ ⋅τ−=
2
t
2
t
x zdz)z(m  Gl. 4.2-11 
Unter Verwendung des Elastizitätsgesetzes für den ebenen Spannungszustand 
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sowie der Verwendung der Dehnungszbeziehungen (Gl. 4.2.-8) ergibt sich für die 
o.g. Schnittgrößen: 
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tEK
ν−⋅
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Hierbei wurde lediglich für die Normalkraft vom einachsigen Spannungszustand 
ausgegangen. Da zum einen von der Gültigkeit der Kirchhoff’schen 
Normalenhypothese ausgegangen wird und zum anderen die Umfangsdehnungen 
und die Gleitungen der Schalenmittelfläche zu Null angenommen wurden, können 
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nur die Schnittgrößen nxx, mϕϕ, mxx und mxϕ über das Elastizitätsgesetz ausgedrückt 
werden. Die übrigen Schnittgrößen ergeben sich durch Gleichgewichtsbeziehungen. 
4.2.1.3 Gleichgewichtsbedingungen 
Die Gleichgewichtsbedingungen werden über die Variation des Potentials der 
inneren und äußeren Kräfte formuliert. Der Gleichgewichtszustand ist dadurch 
charakterisiert, dass für eine beliebige virtuelle Verrückung die Veränderung des 
Potentials aus den inneren und äußeren Kräften Null ist. 
 0ai =Πδ+Πδ=Πδ  Gl. 4.2-14 
Mit:  iΠδ  = Variation des inneren Potentials 
  aΠδ  = Variation des äußeren Potentials 
Variation des inneren Potentials 
Die Variation des inneren Potentials ist gleich dem Volumenintegral der tatsächlichen 
Spannungen an den korrespondierenden virtuellen Verzerrungen. Dies entspricht im 
vorliegenden Fall: 
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Variation des äußeren Potentials 
Die Variation des äußeren Potentials ist gleich der negativen Arbeit der 
Flächenlasten an den entsprechenden virtuellen Verrückungen. Geht man von einer 
Verteilung der Flächenlasten über die Länge aus, so können die Lasten px(x,ϕ), 
pϕ (x,ϕ), pz (x,ϕ) als Produkt einer ortsveränderlichen Funktion und einer vom Winkel 
abhängigen Funktion formuliert werden. 
),x(q)x(f),x(p xxx ϕ⋅=ϕ  
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)x(f),x(q)x(f),x(p z1zzz +ϕ⋅=ϕ  Gl. 4.2-16 
Hierin sind 1fϕ(x) und 1fz(x) über den Winkel konstante Lastenanteile. Diese müssen 
im Rahmen der VTB gesondert behandelt werden, da sie zu einer Umfangsdehnung 
bzw. Gleitung der Schalenmittelfläche führen, welche voraussetzungsgemäß 
ausgeschlossen werden. Mit dieser Aufteilung der Lasten folgt für die Variation des 
äußeren Potentials: 
dxdR)w)(q)x(fv)(q)x(fu)(q)x(f( Mzz
l
0
MMxxa ϕδ⋅ϕ⋅+δ⋅ϕ⋅+δ⋅ϕ⋅−=Πδ   ϕϕ  Gl. 4.2-17 
4.2.1.4 Produktansätze für die Verschiebungen 
Die Verschiebungen uM, vM, und wM werden jetzt analog zum Vorgehen beim 
Einfeldträger als Produkt von Einheitsverwölbungen und Verformungsfunktionen 
formuliert. Da die Anzahl der Wölbfreiheitsgrade beim stetig gekrümmten Querschnitt 
unendlich ist, ist zur exakten Darstellung eine Summation über unendlich viele, 
unabhängige Grundverwölbungen erforderlich. 
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Berücksichtigt man ferner, dass die Bedingungen  
MM wv −=  
MM vRu ′⋅−=  Gl. 4.2-18 
gemäß Voraussetzung erfüllt sein müssen, so bietet sich der folgende Produktansatz 
für die Verschiebungen an: 
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Für die Zylinderschale werden als Einheitsverwölbung des Vorgangs k die 
Kreisfunktionen  
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gewählt. 
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4.2.1.5 Differentialgleichung der Kreiszylinderschale nach der Verallgemeinerten 
Technischen Biegetheorie 
Setzt man die Produktansätze der Verschiebungen in die Variation des inneren 
Potentials ein und berücksichtigt, dass die Einheitsverwölbungen vorgegebene 
Funktionen sind, d.h. nur die Verformungsfunktionen kV(x) und deren Ableitungen 
variiert werden können, so ergibt sich: 
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Unter Berücksichtigung der Orthogonalitätsbeziehungen und Lösung der 
Ringintegrale für i=k, sowie Einführung der folgenden Querschnittswerte des 
jeweiligen Zustandes k 
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Nach zweimaliger partieller Integration und Einführung von 
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ergibt sich: 
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Für die Variation der äußeren Lasten ergibt sich unter Verwendung von 
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Nach einmaliger partieller Integration folgt: 
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Damit erhält man aus  
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Da die o.g. Gleichung für jede beliebige Variation erfüllt sein muss, müssen alle 
Summanden gleich Null sind. Demzufolge muss: 
ϕϕϕ ⋅+⋅+⋅′=⋅+′′⋅⋅−′′′′⋅⋅ qfqfqfVBVDGVCE kzkxkxkkkkkk  
mit den Randbedingungen 
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Gl. 4.2-30 
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erfüllt sein. Gleichung 4.2-30 ist ein inhomogenes Differentialgleichungssystem 
vierter Ordnung in den Verformungsfunktionen, welche für jeden Zustand k unter 
Berücksichtigung der Randbedingungen gelöst werden muss. 
Sind die Verformungsfunktionen für jeden Zustand berechnet, ergeben sich die 
Verschiebungen der Schalenmittelfläche durch die Gleichungen 4.2-18-4.2.19, womit 
die Schnittgrößen über 
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+ ϕϕ  Gl. 4.2-31 
berechnet werden können. Hierin sind 1nϕx, 1nϕϕ die Schnittgrößen, welche sich aus 
einer über dem Umfang konstanten Last in Radial-  bzw. Tangentialrichtung ergeben. 
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4.2.2 Biegetheorie des radial und tangential elastisch gebetteten Kreisrings 
Da der radial und tangential elastisch gebettete Kreisbogen ein wesentlicher 
Bestandteil des später in der vorliegenden Arbeit verwendeten 
Berechnungsverfahrens ist, werden dessen Grundgleichungen im Folgenden 
erläutert. 
Dabei werden die nachstehenden Bezeichnungen zur Herleitung dieser Beziehungen 
genutzt. 
R
t
ϕ
ϑ0ϑ0
b
z,w
v
Bereich 1
Bereich 2
Berad
Betan
 
Abbildung 4.2.4 
Gemäß der obigen Abbildung wird der gesamte Kreisring in zwei Bereiche unterteilt. 
Dies ist zum einen der Kreisbogen oberhalb der Bettung (Bereich 1) und der 
elastisch gebettete Teilbereich des Kreisrings (Bereich 2). 
Da sich aus den Grundgleichungen des Kreisbogens unter Berücksichtigung von 
zusätzlichen Bettungskräften unmittelbar die Differentialgleichung des elastisch 
gebetteten Kreisringabschnitts ergibt, werden zunächst die grundlegenden 
mechanischen Charakteristiken des Kreisbogens erläutert. 
Im Anschluss daran erfolgt die Erweiterung dieser Zusammenhänge auf den 
elastisch gebetteten Teilbereich. 
4.2.2.1 Gleichgewichtsbedingungen 
Werden die Schnittgrößen und Streckenlasten wie in den nachstehenden 
Abbildungen bezeichnet, so ergibt das Kräfte- / und Momentengleichgewicht an dem 
infinitesimalen Kreisbogensegment  
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Abbildung 4.2.5 
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⋅  Gl. 4.2-32 
4.2.2.2 Verschiebungen und Verzerrungen 
Die Dehnungen in Umfangsrichtung für einen Punkt P im Abstand z zur Stabachse 
ergeben sich analog zu den Gleichungen 4.2-1 als: 
))z(w)z(v(
zR
1)z( +
ϕ∂
∂
⋅
+
=εϕϕ  Gl. 4.2-33 
Wird von der Gültigkeit der Bernoulli Hypothese ausgegangen, können die 
Verschiebungen im Abstand z durch die Verschiebungen der Stabachse ausgedrückt 
werden. Es gilt: 
z
w
R
1
R
zR
v)z(v MM ⋅ϕ∂
∂
⋅−
+
⋅=  
Mw)z(w =  Gl. 4.2-34 
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Damit ergibt sich für die Dehnung, ausgedrückt durch die Verschiebungen auf der 
Stabachse und mit der Schreibweise •=
ϕ∂
∂


: 
)w
zR
z
w
zR
R
v(
R
1)z( MMM  ⋅+−⋅++⋅=εϕϕ  Gl. 4.2-35 
Werden die Umfangsdehnungen durch die ersten beiden Argumente einer 
Taylorreihenentwicklung um z=0 gemäß 
z)0z(
d
d)0z()z( ⋅=
ϕ
ε
+=ε=ε ϕϕϕϕϕϕ  Gl. 4.2-36 
angenähert, so entspricht dies einem über die Querschnittshöhe konstanten und 
einem linear veränderlichen Dehnungsanteil. Daher kann die Dehnung in 
Umfangsrichtung als 
z)z( M ⋅κ−ε=ε ϕϕϕϕϕϕ  
mit: )wv(
R
1)0z( MMM +⋅==ε=ε ϕϕϕϕ   
 )ww(
R
1
MM2 +⋅=κϕϕ   Gl. 4.2-37 
ausgedrückt werden. 
4.2.2.3 Schnittgrößen 
Da gemäß der Bernoulli Hypothese die Gleitungen Null sind, können nur die 
Schnittgrößen N und M über das Elastizitätsgesetz ausgedrückt werden. Diese 
ergeben sich zu: 
)wv(
R
AE)wv(
R
tbEdz)z(EbdA)z(N MMMM
2
t
2
t
M
A
+⋅
⋅
=+⋅
⋅⋅
=⋅κ−ε⋅⋅=σ= 
−
ϕϕϕϕϕϕ   
)ww(
R
IE)ww(
R12
tbEdzz)z(EbdAz)z(M MM2MM
2
t
2
t
2
3
M
A
+⋅
⋅
=+⋅
⋅
⋅⋅
=⋅⋅κ−ε⋅⋅=⋅σ=
ϕϕ
−
ϕϕϕϕϕϕ    
Gl. 4.2-38 
Mit den beiden o.g. Elastizitätsbeziehungen und den 3 Gleichgewichtsbedingungen 
sind 5 Gleichungen für die 3 Unbekannten Schnittgrößen N, M, Q und die 2 
unbekannten Verschiebungen vM und wM gefunden, womit sich die 
Differentialgleichung des Kreisbogens aufstellen lässt. 
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4.2.2.4 Differentialgleichung des Kreisbogens 
Mit den fünf Gleichungen  
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 Gl. 4.2-39 
und der Annahme, dass die Umfangsdehnungen der Stabachse vernachlässigbar 
klein sind (vgl. VTB), also 
 MM wvR
1
−=⋅   Gl. 4.2-40 
gilt, ergibt sich aus 3. und 5. 
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Damit ergibt sich aus 2. 
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und aus 1. dann 
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Durch Gleichsetzten der beiden Ausdrücke für N folgt die inhomogene lineare 
Differentialgleichung vierter Ordnung für den Kreisbogen. 
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 Gl. 4.2-44 
Hierin ist C5 eine Integrationskonstante. 
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4.2.2.5 Differentialgleichung des radial und tangential elastisch gebetteten 
Kreisbogens 
Bei der Aufstellung der Differentialgleichungen für den radial und tangential elastisch 
gebetteten Kreisbogen, können die Verschiebungs- und Verzerrungsbedingungen 
sowie die Schnittgrößenbeziehungen aus 4.2.2.2 und 4.2.2.3 übernommen werden. 
Lediglich die Gleichgewichtsbeziehungen sind um die Bettungskräfte zu ergänzen. 
Da die Bettungskräfte den Streckenlasten entgegenwirken sind diese davon zu 
subtrahieren. 
Daraus ergeben sich mit der radialen Bettungsziffer Berad und der tangentialen 
Bettungsziffer Betan die folgenden 5 Gleichungen für die 3 Unbekannten 
Schnittgrößen N, Q, M sowie die 2 Unbekannten Verschiebungen vM , wM. 
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Wird hier wiederum die Umfangsdehnung der Stabachse vernachlässigt, so dass  
 MM wvR
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−=⋅   Gl. 4.2-46 
gilt, wird aus Gleichung 5. der Ausdruck: 
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 Gl. 4.2-47 
Daraus folgt für die Querkraft 
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Eingesetzt in Gleichung 2. ergibt sich für die Normalkraft 
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 Gl. 4.2-49 
Einsetzen der Normalkraft in 1. liefert mit den Abkürzungen 
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Die inhomogene lineare Differentialgleichung sechster Ordnung in den 
Tangentialverschiebungen. Diese lautet: 
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4.2.3 Berechnungsverfahren auf Grundlage der Verallgemeinerten Technischen 
Biegetheorie 
4.2.3.1 System und Belastung 
Die auf zwei Sattellagern gelagerte Zylinderschale mit Klöpperböden wird unter 
Ausnutzung der Symmetrieeigenschaften in Längsrichtung wie in Abbildung 4.2.6 
dargestellt idealisiert.  
Der Klöpperboden wird durch ein dehnstarres, biegeschlaffes Schott bei 2/3 H des 
tatsächlichen Klöpperbodens berücksichtigt.(vgl. [1], [27], [37]). 
Bereich I Bereich IIIBereich II
L1 L2 L3
radiale und tangentiale
Sattelpressungen
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ptan
Sattel ϑ0/2cs cs
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Abbildung 4.2.6 
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Zur Berechnung des Behälters wird das System in drei Teilbereiche unterteilt. Dies 
sind die ungestützten Bereiche I und III sowie der Sattelbereich II. 
Die Längen der drei Bereiche betragen vereinfachend 
2
bAH
3
2L1 −+⋅=  
bL2 =  
2
bA
2
L
L ges3 −−=  Gl. 4.2-52 
Der Lastansatz zur Berücksichtigung des Fluiddrucks und des Eigengewichts der 
Schale infolge seitwärts gerichteter Beschleunigung wird wie in der FEM über eine 
äquivalente Dichte berücksichtigt. Diese wird wie folgt angesetzt (vgl. Gl. 4.1-5): 
))(sin1(Rg)(p eqz ϕ+⋅⋅⋅ρ=ϕ  = ))(sin1(Req ϕ+⋅⋅γ  
Zusätzlich zu dieser Belastung wird die Schale im Bereich des Sattellagers  
(-ϑ0  ϕ  ϑ0) durch Sattelpressungen in radialer und tangentialer Richtung belastet, 
welche mit dem Flüssigkeitsdruck im Gleichgewicht stehen. 
Die Berücksichtigung der Sattelpressungen erfolgt durch die Idealisierung des 
Bereichs II als radial und tangential elastisch gebetteter Kreisring. 
 
4.2.3.2 Berechnungsgang 
Die Berechnung erfolgt iterativ. Dabei wird anfänglich eine mit der Belastung im 
Gleichgewicht stehende Sattelpressungsverteilung für die radialen und die 
tangentialen Sattelpressungen angenommen. Diese Sattelpressungsverteilungen 
sowie der o.g. Lastansatz werden als Belastung auf die Schale angesetzt. 
Unter Berücksichtigung der Rand - und Übergangsbedingungen werden die 
inhomogenen Differentialgleichungen der Schale gelöst (vgl. Gl. 4.2-30). 
Damit wird der Schubfluss beidseitig des Sattellagerbereichs (Bereich II) in einem 
Abstand cs (vgl. [37]) berechnet. Der als radial und tangential gebetteter Kreisring 
idealisierte Bereich II wird mit dem aus der Schalenberechnung ermittelten 
Schubfluss sowie den in diesem Bereich auf die Innenseite des Kreisrings wirkenden 
Lasten beaufschlagt. 
Die Lösung der inhomogenen Differentialgleichungen des elastisch gebetteten 
Kreisring liefert neue Pressungsverteilungen im Sattellagerbereich.  
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Diese neuen Sattelpressungsverteilungen werden im nächsten Berechnungsschritt 
wiederum als Belastung auf die Schale angesetzt. 
Die Berechnungsergebnisse weisen dabei über die Anzahl der Berechnungsschritte 
ein konvergentes Verhalten auf. Als Konvergenzkriterium werden die Veränderungen 
der berechneten Umfangsspannungen herangezogen. Als Konvergenzkriterium 
wurde eine Veränderung der Spannungen unter 0,5% zweier aufeinander folgender 
Berechnungsschritte festgelegt. Dies wurde mit einer Anzahl von 150 Iterationen bei 
allen Behälter erreicht. Die Berechnungen wurden mit dem Maple 7.0 durchgeführt. 
Der Quellcode der Programmroutine ist im Anhang 10.2.1 angegeben. 
4.2.3.3 Lösungen der Differentialgleichungen 
Die Lösung der in den Kapiteln 4.2.1.5, 4.2.2.4, 4.2.2.5 hergeleiteten inhomogenen 
Differentialgleichungen bilden die Grundlage des Berechnungsverfahrens, deren 
Lösungsansätze im Folgenden beschrieben werden. 
 
Schalendifferentialgleichungen nach VTB 
Die Lösung der inhomogenen Differentialgleichung vierter Ordnung in den 
Verformungsfunktionen kV(x) 
z
k
z
k
x
k
x
kkkkkk qfqfqfVBVDGVCE ⋅+⋅+⋅′=⋅+′′⋅⋅−′′′′⋅⋅ ϕϕ  Gl. 4.2-53 
ergeben sich für jeden Vorgang k aus der Summe einer homogenen und einer 
inhomogenen Lösung. 
Unter Berücksichtigung des Lastansatzes  
))(sin1(R)(p eqz ϕ+⋅⋅γ=ϕ  Gl. 4.2-54 
sowie den antimetrischen Radial - und den symmetrischen 
Tangentialpressungsverteilungen ergeben sich aus den Ringintegralen der äußeren 
Arbeit zur Berechnung der inhomogenen Lastanteile des Vorgangs k nur Lastanteile 
für die Kreisfunktionen (vgl. Gl.4.2-20): 
)m(sinR)(uk ϕ⋅⋅=ϕ  mit m = Umfangswellenzahl  Gl. 4.2-55 
Demzufolge müssen nur Einheitsverwölbungszustände k berücksichtigt werden, 
welche die mit Sinus behafteten Kreisfunktionen mit der Umfangswellenzahl m 
beinhalten. 
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Daher kann k=m gesetzt werden. Mit 0qf xmx =⋅′  ergibt sich für die jeweils zu 
lösenden Differentialgleichungen des Vorgangs m 
ϕϕϕ ⋅+⋅=⋅+′′⋅⋅−′′′′⋅⋅ qfqfVBVDGVCE mzmmmmmmm  Gl. 4.2-56 
Diese Differentialgleichung ist unter Berücksichtigung der Rand - und 
Übergangsbedingungen für die Bereiche I-III zu lösen. Dabei muss zwischen zwei 
Fällen unterschieden werden. Dies sind: 
Vorgang m = 1 
Dieser Vorgang entspricht dem Fall der einachsigen Biegung, d.h. es treten keine 
Profilverformungen auf. Demzufolge sind die Querbiegewiderstände und die 
Drillwiderstände gleich Null. Damit ergibt sich die Differentialgleichung für die Bereich 
I-III jeweils zu: 
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11 pVCE =′′′′⋅⋅  Gl. 4.2-57 
mit: ϕϕ⋅ϕ==  d)(u)(ppp 1zIII1I1      für die Bereiche I und III 
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Hierin sind prad und ptan die Pressungsverteilungen in radialer und tangentialer 
Richtung. 
Die Lösung der Differentialgleichung erfolgt über direkte Íntegration der 
Differentialgleichung analog der Differentialgleichung der Biegelinie für einachsige 
Biegung. Damit ergeben sich für die Bereiche I-III jeweils Lösungen: 
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Gl. 4.2-58 
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Vorgang m > 1 
Für alle Vorgänge m>1 treten Profilverformungen des Querschnitts auf. Daher sind 
die Querbiegewiderstände und Drillwiderstände ungleich Null. Daher müssen für 
Vorgänge m>1 die Differentialgleichungen 
pVBVDGVCE mmmmmmm =⋅+′′⋅⋅−′′′′⋅⋅  Gl. 4.2-59 
gelöst werden. Diese Differentialgleichungen sind analog zu den 
Differentialgleichungen für den elastisch gebetteten Balken mit Zugkraft. Die 
homogene Lösung der Differentialgleichung lässt sich jeweils über die Nullstellen des 
charakteristischen Polynoms  
0BDGCE)(P m2m4m =+λ⋅⋅−λ⋅⋅=λ  Gl. 4.2-60 
bestimmen. Da alle Koeffizienten reell sind, ergeben sich die vier Nullstellen als 
jeweils zwei konjungiert komplexe Nullstellenpaare [47] 
)i(4,3,2,1 β⋅±α±=λ  Gl. 4.2-61 
mit : 
CE4
DG
CE4
B
m
m
m
m
⋅⋅
⋅
+
⋅⋅
=α  
CE4
DG
CE4
B
m
m
m
m
⋅⋅
⋅
−
⋅⋅
=β  Gl. 4.2-62 
Damit ergibt sich die homogene Lösung der Differentialgleichungen für die 
Bereiche I-III des Vorgangs m zu: 
))x(cos)x(coshC)x(cos)x(coshC)x(V I12I11Im ⋅β⋅⋅α⋅+⋅β⋅⋅α⋅=  
))x(sin)x(sinhC)x(sin)x(sinhC I14I13 ⋅β⋅⋅α⋅+⋅β⋅⋅α⋅+   0  x  L1 
))x(cos)x(coshC)x(cos)x(coshC)x(V II22II21IIm ⋅β⋅⋅α⋅+⋅β⋅⋅α⋅=  
))x(sin)x(sinhC)x(sin)x(sinhC II24II23 ⋅β⋅⋅α⋅+⋅β⋅⋅α⋅+   0  x  L2 
))x(cos)x(coshC)x(cos)x(coshC)x(V III32III31IIIm ⋅β⋅⋅α⋅+⋅β⋅⋅α⋅=  
))x(sin)x(sinhC)x(sin)x(sinhC III34III33 ⋅β⋅⋅α⋅+⋅β⋅⋅α⋅+   0  x  L3 
Gl. 4.2-63 
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mit den Laufvariablen (vgl. Abbildung 4.2.7) : 
 xI=L1 –x 
 xII=L2 –x 
 xIII=L3 –x Gl. 4.2-64 
Bereich I Bereich IIIBereich II
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Sattelpressungen
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xI xIIIxII
 
Abbildung 4.2.7 
 
Die Berechnung der inhomogenen Anteile erfolgt über: 
 ϕϕ⋅ϕ==  d)(u)(ppp mzIIImIm      für die Bereiche I und III 
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Gl. 4.2-65 
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Damit ergibt sich die Gesamtlösung des Vorgangs m zu 
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Gl. 4.2-66 
Die Summation über alle m Zustände gemäß der Gl.4.2-19 und 4.2.-31 liefert letztlich 
die Verschiebungen und Schnittgrößen der Schale. 
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Differentialgleichungen des Kreisrings 
Die iterative Berechnung der Sattelpressungen erfolgt für den Bereich II des als 
elastisch gebetteten angenommenen Kreisrings unter Ansatz des aus der 
Schalenberechnung ermittelten Schubflusses beidseitig des Sattellagers. Der 
gesamte Kreisring wird in zwei Bereiche unterteilt. Dies sind zum einen der elastisch 
gebettete Bereich des Kreisrings, und zum anderen der Kreisring oberhalb des 
Sattellagers. 
Die Lösung der bestimmenden Differentialgleichungen dieser beiden Bereiche wird 
im Folgenden angegeben. 
 
Lösung der Kreisring Differentialgleichungen 
Die bestimmende Differentialgleichung des Kreisrings lautet 
)Cdnp(
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R
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4
111 +ϕ+⋅
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ϕϕ

   ϑ0  ϕ  2· pi  - ϑ0  
Gl. 4.2-67 
Auf den Index zur Charakterisierung der Mittellinie wurde hier verzichtet. Anstelle 
dessen wird im Folgenden eine Unterteilung in die Bereiche 1 und 2 gemäß 
Abbildung 4.2.8 vorgenommen. 
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Abbildung 4.2.8 
 
Die homogene Lösung bestimmt sich über die Nullstellen des charakteristischen 
Polynoms 
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 12)(P 24 +λ⋅+λ=λ  Gl. 4.2-68 
Dafür ergeben sich zwei doppelte konjugiert komplexe Nullstellen. Daher lautet die 
homogene Lösung nach [48] hierfür: 
w 1,hom (ϕ) = C1 · ϕ · sin (ϕ) + C2 · ϕ · cos (ϕ) + C3 · sin (ϕ) + C4 · sin (ϕ) Gl. 4.2-69 
Die inhomogenen Lastanteile der rechten Seite sind zum einen die Belastung  
))(sin1(bRp eqz ϕ+⋅⋅⋅γ=  Gl. 4.2-70 
und zum anderen der Schubfluss aus der Schalenberechnung, welcher im Abstand 
cs beidseitig des Sattellagers durch  
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gegeben ist. Wird der Schubfluss, wie in der Differentialgleichung gefordert, 
integriert, ergibt sich 
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mit )c(V)cL(VV sIms1IIImm ′′′−−′′′=′′′∆  
Da in den Einheitsverwölbungen nur die mit Sinus erzeugten Kreisfunktionen zur 
Lösung herangezogen werden, ergibt sich für die rechte Seite der 
Differentialgleichung Gl. 4.2-67 
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Gl. 4.2-73 
Hierbei ist der konstante Teil aus der Belastung pz(ϕ) in der Integrationskonstanten 
C5 enthalten. Die partikuläre Lösung kann aus [48] direkt entnommen werden. Diese 
ergibt sich zu 
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Gl. 4.2-74 
Die Gesamtlösung des Kreisrings ergibt sich damit zu 
w 1,ges (ϕ) = w 1,hom (ϕ) + w 1,part (ϕ) Gl. 4.2-75 
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Lösung der Differentialgleichung für den radial und tangential elastisch gebetteten 
Kreisring 
Die Differentialgleichung des radial und tangential elastisch gebetteten Kreisring 
lautet (vgl. Gl. 4.2-51): 
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4
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 Gl. 4.2-766
 
mit den Abkürzungen 
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RbBe 4tan
tan  Gl. 4.2-77 
 
Die Gesamtlösung setzt sich aus einem homogenen und einem inhomogenen 
Lösungsanteil zusammen. Die homogene Lösung der Differentialgleichung in den 
Tangentialverschiebungen erfolgt wiederum über die Bestimmung der Nullstellen des 
charakteristischen Polynoms. Dies ergibt sich zu 
 tanrad
246 )1(2)(P δ−δ+⋅λ+λ⋅+λ=λ  Gl. 4.2-77 
Diese Nullstellen ergeben sich als zwei konjungiert komplexe Zahlenpaare sowie 
zwei reellen Zahlen 
 )i( 114,3,2,1 β⋅±α±=λ  
 26,5 α±=λ  Gl. 4.2-78 
wenn man die folgenden Definitionen 
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 Gl. 4.2-79 
)31(
3
1
12
1
3
2A rad3
1
3
1
δ⋅−⋅µ⋅−µ⋅−−=
−
 Gl. 4.2-80 
))31(
3
1
12
1(3B rad3
1
3
1
δ⋅−⋅µ⋅−µ⋅⋅=
−
 Gl. 4.2-81 
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vereinbart. Damit ergibt sich die homogene Lösung zu 
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Mit dem Lastansatz  
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und dem Schubfluss 
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wird die rechte Seite der Differentialgleichung Gl. 4.2-76 zu 
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Die partikuläre Lösung kann wiederum direkt aus [48] entnommen werden. Diese 
lautet: 
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Gl. 4.2-89 
Damit ergibt sich die Gesamtlösung der Differentialgleichung in den 
Tangentialverschiebungen des elastisch gebetteten Kreisrings zu: 
v 2,ges (ϕ) = v 2,hom (ϕ) + v 2,part (ϕ) Gl. 4.2-90 
Die Radialverschiebungen erhält man über Gleichung 4.2-46. 
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4.2.3.4 Randbedingungen 
Für die Berechnung des Schalenschubflusses beidseitig der Sattellagerung müssen 
zunächst die Schalendifferentialgleichungen auf Grundlage der „Verallgemeinerten 
Technischen Biegetheorie“ für alle drei Bereiche gelöst werden. Diese 
Differentialgleichungen sind jeweils vierter Ordnung. Daher erfordert die Lösung der 
Differentialgleichung aller drei Bereiche (Abbildung 4.2.6) die Formulierung von 
insgesamt 12 Rand - bzw. Übergangsbedingungen. Diese für die 
Verformungsfunktionen und deren Ableitungen aufgestellt. In der nachstehenden 
Tabelle sind alle Rand- (RB) und Übergangsbedingungen (ÜB) für die Lösung der 
Schalendifferentialgleichung aufgelistet. 
Bedingung Art Stelle Begründung 
VI(x=0) RB Boden Dehnstarres, biegeweiches Schott 
Verformungen in Radial- und 
Tangentialrichtung sind Null 
V’I(x=0) RB Boden Spannung in Längsrichtung sind Null 
VI(x=L1) = VII(x=0) ÜB Sattel links Stetigkeit der Radial- und 
Tangentialverschiebungen 
V’I(x= L1) = V’II(x=0) ÜB Sattel links Stetigkeit der Längsverschiebungen, 
sowie Kontinuität der Radial- und 
Tangentialverschiebungen 
V’’I(x= L1) = V’’II(x=0) ÜB Sattel links Stetigkeit der Normalkraft Nxx, Qϕϕ 
sowie aller Momente, Kontinuität der 
Längsverschiebungen 
V’’’I(x= L1) = V’’’II(x=0) ÜB Sattel links Stetigkeit des Schubflusses Nxϕ   
VII(x= L2) = VIII(x=0) ÜB Sattel rechts s.o. 
V’II(x= L2) = V’III(x=0) ÜB Sattel rechts s.o. 
V’’II(x= L2) = V’’III(x=0) ÜB Sattel rechts s.o. 
V’’’II(x= L2) = V’’’III(x=0) ÜB Sattel rechts s.o. 
V’III(x= L3) RB Symmetrie-
achse 
Längsverschiebungen sind Null 
V’’’III(x= L3) = 0 RB Symmetrie-
achse 
Schubfluss ist Null 
Tabelle 4.2-1 
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Zur Berechnung der Kreisringdifferentialgleichung unter Ansatz des Schubflusses 
aus der Schalenberechnung sowie der Wasserlast sind ebenfalls Rand - und 
Übergangsbedingungen zu formulieren. Der gesamte Kreisring ist in zwei 
Teilbereiche aufgeteilt, nämlich den elastisch gebetteten Teilbereich und den „freien“ 
Kreisring.  
Die bestimmende Differentialgleichung für den „freien“ Kreisring ist eine 
Differentialgleichung vierter Ordnung. Demzufolge ergeben sich hierfür 4 unbekannte 
Koeffizienten. Zusätzlich wurde zur Herleitung der Differentialgleichung eine 
uneigentliche Integration durchgeführt, was zu einer weiteren unbekannten 
Integrationskonstanten führt. 
Zusätzlich muss eine erneute uneigentliche Integration zur Formulierung der 
Übergangsbedingungen in den Tangentialverschiebungen durchgeführt werden, da 
sich die Tangentialverschiebungen des „freien“ Kreisrings zu 
 +ϕ−=ϕ 611 C)(w)(v  Gl. 4.2-91 
ergeben. Die Differentialgleichung des tangential und radial elastisch gebetteten 
Kreisringes ist eine Differentialgleichung  sechster Ordnung. Hierfür sind ebenfalls 6 
Rand - bzw. Übergangsbedingungen zu formulieren. 
Insgesamt müssen dem o.g. Sachverhalt entsprechend 12 Rand - und 
Übergangsbedingungen zur Bestimmung der 12 Unbekannten Koeffizienten der 
Differentialgleichungen formuliert werden. Bei dem vorliegenden System sind 
sämtliche Bedingungen Übergangsbedingungen. Diese sind der nachstehenden 
Tabelle zu entnehmen. 
 
Bedingung Art Stelle Begründung 
w1(ϑ0) = w2(ϑ0) ÜB rechtes Sattelhorn Stetigkeit der 
Radialverschiebungen 
w’1(ϑ0) = w’2(ϑ0) ÜB rechtes Sattelhorn Kontinuität der 
Radialverschiebungen 
v1(ϑ0) = v2(ϑ0) ÜB rechtes Sattelhorn Stetigkeit der 
Tangentialverschiebungen 
M1(ϑ0) = M2(ϑ0) ÜB rechtes Sattelhorn Stetigkeit der Momente 
Q1(ϑ0) = Q2(ϑ0) ÜB rechtes Sattelhorn Stetigkeit der Querkraft 
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N1(ϑ0) = N2(ϑ0) ÜB rechtes Sattelhorn Stetigkeit der Normalkraft 
w1(-ϑ0) = w2(2· pi -ϑ0) ÜB linkes Sattelhorn Stetigkeit der 
Radialverschiebungen 
w’1(ϑ0) = w’2(2· pi -ϑ0) ÜB linkes Sattelhorn Kontinuität der 
Radialverschiebungen 
v1(ϑ0) = v2(2· pi -ϑ0) ÜB linkes Sattelhorn Stetigkeit der 
Tangentialverschiebungen 
M1(ϑ0) = M2(2· pi -ϑ0) ÜB linkes Sattelhorn Stetigkeit der Momente 
Q1(ϑ0) = Q2(2· pi -ϑ0) ÜB linkes Sattelhorn Stetigkeit der Querkraft 
N1(ϑ0) = N2(2· pi -ϑ0) ÜB linkes Sattelhorn Stetigkeit der Normalkraft 
Tabelle 4.2-2 
4.2.4 Berechnungsparameter nach VTB 
Die Berechnung auf Grundlage der Verallgemeinerten Technischen Biegetheorie 
umfasst insgesamt 54 Behälter unterschiedlicher Geometrien. Da diese Berechnung 
einem Vergleich mit den Berechnungsergebnissen nach der FEM dienen, werden die 
gleichen Behältergeometrien verwendet (vgl. 4.1). Die dabei gewählten 
Bettungsziffern und Abstände cS sind der Tabelle 4.2-3 zu entnehmen. Das 
Verhältnis der tangentialen Bettung zur radialen Bettung beträgt bei allen 
Berechnungen Betan / Berad =0,10 und entspricht den Angaben in [34]. Die Dichten 
entsprechen denen der FEM – Berechnungen (vgl. 4.1.2). 
 
Sattelöffnungswinkel 
 
ϑ0 = 60° ϑ0 = 90° ϑ0 = 120° 
Bettungsziffer [N/mm³] 70 50 30 R=1200 mm 
Abstand cS [mm] 4 8 12 
Bettungsziffer [N/mm³] 100 80 60 R= 800 mm 
Abstand cS [mm] 1 4 8 
Tabelle 4.2-3 
4.2.4.1 Vergleichende Gegenüberstellung der berechneten Umfangsspannungen 
nach FEM und VTB 
In den Diagrammen 4.2-1 und 4.2.2 sind die auf der Grundlage der VTB und der auf 
der Grundlage der FEM gemittelten Umfangsspannungen vergleichend 
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gegenübergestellt. Dazu werden in den Diagrammen die 
Membranumfangsspannungen und die Umfangsspannungen an der 
Behälterinnenseite über die Behälterabwicklung dargestellt.  
Vergleich der gemittelten Gesamtumfangsspannungen nach FEM mit den Berechnungswerten nach 
VTB 
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Diagramm 4.2-1 
Vergleich der gemittelten Membranumfangsspannungen nach FEM mit den Berechnungswerten 
nach VTB 
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Diagramm 4.2-2 
In qualitativer und quantitativer Hinsicht ist eine gute Übereinstimmung der Verläufe 
zu erkennen. Hierbei haben die Wahl der Bettungsziffern, des Abstands cS sowie das 
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Bettungsziffernverhältnis entscheidenden Einfluss auf die Qualität der 
Berechnungsergebnisse. 
Die hier erreichten Übereinstimmungen der Spannungsverläufe sind das Ergebnis 
einer Vielzahl von Vergleichsberechnungen bei Variation dieser Parameter. Eine 
allgemeingültige Gesetzmäßigkeit zur Wahl der Parameter, wie sie in [37] für die 
vertikale Belastung ermittelt wurde, ist im vorliegenden Fall nicht möglich. 
 
4.2.4.2 Radiale und tangentiale Sattelpressungen 
Die nachstehend dargestellten Verläufe der berechneten radialen und tangentialen 
Sattelpressungen (Diagramm 4.2-3, 4.2-4) sind repräsentativ für alle untersuchten 
Behälter. Hierbei ergibt sich eine antimetrische Verteilung der radialen Pressungen 
zur Vertikalachse. Der Verlauf der tangentialen Pressungen ist erwartungsgemäß 
symmetrisch zur Vertikalachse. 
Radiale und tangentiale Pressungen
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Diagramm 4.2-3 
Darüber hinaus ist zu erkennen, dass trotz der Berücksichtigung der tangentialen 
Pressungen in dem vorliegenden Berechnungsverfahren, diese wesentlich geringer 
sind als die radialen Pressungen. 
Auch eine Vergrößerung der Verhältniswerte von radialer Bettung zu tangentialer 
Bettung auf Betan / Berad = 1,00 führt nicht zu einer wesentlichen Veränderung der 
Pressungsverhältnisse, wie die nachstehende Abbildung zeigt. 
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Radiale und tangentiale Pressungen
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Diagramm 4.2-4 
Die Verzehnfachung des Verhältniswertes der Bettungen führt zu einer 
Verfünffachung der maximalen tangentialen Pressungen. Die radialen Pressungen 
sind dabei immer noch um einen Faktor 200 größer als die tangentialen Pressungen. 
Demzufolge kann davon ausgegangen werden, dass die wesentlichen Pressungen in 
radialer Richtung auftreten. 
Dieser Sachverhalt ist damit zu begründen, dass die Schale auf eine Belastung in 
radialer Richtung wesentlich weicher reagiert, als auf eine Belastung in tangentialer 
Richtung. Die horizontale Belastung führt zu einer Verschiebung der Schale in 
horizontale Richtung. Diese ist im Sattelbereich behindert, sodass die Schale dort 
deformiert wird. Diese Deformation erfolgt auf Grund des o.g. Sachverhalts 
überwiegend in radialer Richtung. Die größte Deformation tritt dabei an den 
Sattelhörnern auf, was zu einer Konzentration der Sattelpressungen in diesem 
Bereich führt. 
Die tangentialen Pressungen können auf Grund der vorliegenden 
Berechnungsergebnisse auch für den horizontalen Lastfall in Zukunft vernachlässigt 
werden. 
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4.3 Wertung der untersuchten Berechnungsverfahren 
Die bisherigen Ausführungen und insbesondere der Vergleich der 
Berechnungsergebnisse zeigen, dass grundsätzlich beide untersuchten 
Berechnungsverfahren zur statischen Berechnung der sattelgelagerten 
Zylinderschale bei seitwärts gerichteter Belastung verwendbar sind. Im Vergleich 
lassen sich Vor – und Nachteile der einzelnen Berechnungsverfahren aufführen. 
Als Vorteile bzw. Nachteile der Finiten Elemente Methode können die folgenden 
Punkte genannt werden. 
 
Vorteile der FEM: 
− Durch die Diskretisierung von Schale und Sattel wird das Steifigkeitsverhältnis 
der beiden Systeme rechnerisch direkt miterfasst. Annahmen hinsichtlich der 
Bettungsziffern fallen hierbei weg. 
− Komplexe mathematische Gleichungen müssen nicht vom Anwender gelöst 
werden, sondern sind in den heutigen Programmen implementiert. 
Nachteile der FEM: 
− Die Variation von Behältergeometrien zur wirtschafltichen Optimierung ist 
ohne die Programmierung von Programmroutinen zur Behältergenerierung 
sehr zeitintensiv. 
− Eine unzureichende Netzdiskretisierung führt zur Ausgabe ungenauer bzw. 
falscher Berechnungsergebnisse. Demgegenüber steigt die Rechenzeit mit 
zunehmender Elementanzahl. 
− Die Auswertung von Ergebnissen ist im Vergleich zu analytischen 
Berechnungsverfahren aufwendiger, da die gewünschten 
Elementknotenpunkte, für die die Ergebnisse dargestellt werden sollen, 
zunächst angegeben werden müssen. Dies kann ohne die Programmierung 
von Makros in Bereichen geringer Maschenweiten sehr aufwendig sein.  
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Die Vorteile des Berechnungsverfahrens auf Grundlage der verallgemeinerten 
technischen Biegetheorie können folgendermaßen zusammengefasst werden. 
 
Vorteil der VTB: 
− Die Variation der Behältergeometrien ist sehr einfach, da nur einzelne 
Zahlenwerte geändert werden müssen. 
− Ergebnisse können durch Angabe von Koordinaten an beliebigen Stellen 
ermittelt werden. 
− Das Berechnungsverfahren ist für eine Implementierung in übergeordnete 
Programmanwendung, wie z.B. Microsoft – Anwendungen, geeignet. 
 
Nachteile der VTB: 
− Zur Berücksichtigung der Sattellagerung sind Annahmen bzgl. der 
Bettungsziffern und des Abstandes cS zu treffen. Die Wahl dieser Parameter 
ist entscheidend für Berechnungsergebnisse. Eine allgemeingültige 
Gesetzmäßigkeit für den Ansatz dieser Parameter konnte hier nicht gefunden 
werden. 
− Die Programmierung des Verfahrens erfordert Erfahrung im Umgang mit der 
Lösung von Differentialgleichungen, schalentheoretischen Grundlagen sowie 
Programmierkenntnisse. 
 
Die Abwägung der Vorteile und Nachteile beider Berechnungsverfahren führt letztlich 
zum Einsatz der FEM als geeignetes Werkzeug zur Durchführung der späteren 
Parameterstudie für den vorliegenden Lastfall. 
Dies ist vor allem mit dem Vorteil der FEM zu begründen, dass durch die 
Diskretisierung von Sattel und Schale die Steifigkeitsverhältnisse direkt in die 
Berechnung eingehen. 
 
Vor der Durchführung der Parameterstudie werden im folgenden Kapitel jedoch 
zunächst Berechnungen zum elastisch-plastischen Verhalten des Behälters im 
Bereich der Sattelhörner durchgeführt. 
Dies ist von besonderem Interesse, da die bisherigen Berechnungen gezeigt haben, 
dass die Umfangsspannungen im Bereich der Sattelhörner für die vorliegende 
Belastung rasch die Fließgrenze erreichen. 
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5 Ideal elastisch – ideal plastische Berechnung des Behälters 
Wie die bisherigen statischen und dynamischen Berechnungen gezeigt haben, 
betragen die Spannungen am Sattelhorn infolge horizontaler Belastung  ein 
Vielfaches der Spannungen infolge vertikaler Belastungsrichtung. 
Die maximalen Spannungen am Sattelhorn sind je nach Behältergeometrie, und wie 
die Versuche gezeigt haben, je nach Sattelanpassung mehr oder weniger 
gleichmäßig über die Sattelbreite verteilt. Insbesondere die statischen Berechnungen 
mit der 1-fachen seitwärts gerichteten Gewichtskraft zeigen, dass bei elastischer 
Berechnung Spannungsspitzen auftreten, die weit oberhalb der Elastizitätsgrenze σF 
liegen (vgl. Abbildung 4.3.1). 
σ F
 − σ F
ε F
− ε F
Dehnung ε
Spannung σ
 
Abbildung 4.3.1 
Aufgrund des duktilen Verhaltens von Stahl ist jedoch davon auszugehen, dass sich 
die lokalen Spannungsspitzen bei Erreichen der Fließgrenze nicht weiter ausbauen, 
sondern die Spannungen im Sattelhornbereich umgelagert werden. 
Das elastisch-plastische Verhalten der Behälter wird mit Hilfe der FEM  im 
vorliegenden Kapitel näher untersucht. 
Ideal elastisch – ideal plastische Berechnung des Behälters 133 
5.1 Berechnungsparameter 
Die elastisch-plastische Berechnung erfolgt exemplarisch für einen Behälter mit 
folgenden Behälterabmesssungen: 
 
Länge des Behälters: Lges=8000 mm 
Radius des Behälters: R=1200 mm 
Sattelöffnungswinkel: ϑ = 120° 
Bodenabstand:  A / R = 1,00 
Dicke:    t = 12 mm 
E-Modul Behälter.  E = 210.000 N/mm² 
E-Modul Sattel:  E = 30.000 N/mm² 
Fließgrenze Stahl:  σ F = 240 N/mm² 
Querkontraktionszahl: ν = 0,30 
Gewichtskraft:  G (Schale + Vollfüllung) 
 
Die Generierung entspricht prinzipiell der schon beschriebenen FEM-Generierung. 
Das Materialverhalten wird als ideal elastisch – ideal plastisch angenommen (vgl. 
Abbildung 4.3.1).  
Der Behälter wird zweimalig bis zur 1 –fachen seitwärts, gerichteten Gewichtskraft 
belastet und anschließend wieder entlastet. Die Belastung wird inkrementell mit je 50 
Inkrementen je Zyklus gemäß Diagramm 5.1-1 aufgebracht. 
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Diagramm 5.1-1 
Die horizontal seitwärts gerichtete Belastung wird über das bereits bekannte Lastbild  
(vgl. Abbildung 3.6.1 nur Horizontallast) aufgebracht. Als Fließbedingung wird das 
Erreichen der van – Mises’schen Vergleichsspannung angenommen. 
 
5.2 Fließbedingung nach van - Mises 
Da Baustahl in der Regel (d.h. bei Normaltemperatur, ungehärtet) ein zähplastisches 
Materialverhalten aufweist, beginnt der Stahl bei Erreichen der Fließgrenze zu 
plastizieren. Dabei entstehen irreversible Verformungen, welche im Wesentlichen auf 
Gleitvorgängen in der Struktur des Raumgitters beruhen. 
Im einachsigen Zugversuch einer Stahlprobe lässt sich die Fließgrenze des Stahls 
leicht ermitteln. Ist diese bekannt, lässt sich das Materialverhalten von einachsig auf 
Zug belasteten Bauteilen hinsichtlich des Übergangs vom elastischen zum 
plastischen Tragverhalten vorhersagen. 
Bei Belastungen, welche zu mehrachsigen Spannungszuständen im Bauteil führen, 
stellt sich die Frage, inwieweit der mehrachsige Spannungszustand mit dem 
Spannungszustand bei einachsiger Zugbelastung vergleichbar ist, und ob dieser 
mehrachsige Spannungszustand zum Fließen des Materials führt. 
Die Beantwortung der Frage führt zu Fließkriterien, welche i.d.R. 
Vergleichsspannungen angegeben. Da der Beanspruchungszustand unabhängig von 
Inkrementeller Belastungsverlauf der seitwärts gerichteten Horizontalbelastung
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der Wahl des Koordinatensystems sein muss, werden zur mathematischen 
Formulierung der Vergleichspannung die Invarianten des Spannungstensors 
herangezogen. 
Die berechnete Vergleichspannung beansprucht den Werkstoff bei mehrachsigem  
Spannungszustand genauso wie dies bei einachsiger Belastung der Fall wäre. 
Das Verfahren zur Berechnung der Vergleichsspannung hängt vom verwendeten 
Fließkriterium bzw. der verwendeten Fließtheorie ab. 
Im Stahlbau ist die Verwendung der Fließtheorie nach van – Mises üblich. Diese wird 
auch hier genutzt. 
Betrachtet man den Spannungstensor 










σττ
τστ
ττσ
=σ
zzyzxz
yzyyyx
xzxyxx
 Gl. 5.2-1 
so hat dieser drei von der Wahl des Koordinatenssystems unabhängige Invarianten. 
Diese sind unter Berücksichtigung des Satzes der zugeordneten Schubspannungen 
(vgl. [49]): 
zzyyxx1J σ+σ+σ=  Gl. 5.2-2 
2
yz
2
xz
2
xyzzyyzzxxyyxx2J τ−τ−τ−σ⋅σ+σ⋅σ+σ⋅σ=  Gl. 5.2-3 
yzxzxy
2
xyzz
2
xzyy
2
yzxxzzyyxx3 2J τ⋅τ⋅τ⋅+τ⋅σ−τ⋅σ−τ⋅σ−σ⋅σ⋅σ=  Gl. 5.2-4 
Auf das Hauptachsensystem bezogen ergeben sich diese zu: 
3211J σ+σ+σ=  Gl. 5.2-5 
3231212J σ⋅σ+σ⋅σ+σ⋅σ=  Gl. 5.2-6 
3213J σ⋅σ⋅σ=  Gl. 5.2-7 
Aus den drei Ausdrücken J1, J2, J3 lassen sich die drei abgeleiteten Invarianten 
)(
3
1)(
3
1J
3
1
321zzyyxx10 σ+σ+σ⋅=σ+σ+σ⋅=⋅=σ  Gl. 5.2-8 
)(
3
1JJ
3
1
323121
2
3
2
2
2
12
2
1red σ⋅σ−σ⋅σ−σ⋅σ−σ+σ+σ⋅=−⋅=τ  
 )(
3
2 2
3
2
2
2
1 τ+τ+τ⋅=  Gl. 5.2-9 
3
3
* J=σ  Gl. 5.2-10 
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bilden. Hierin sind σ0 die „mittlere Normalspannung“ und τred die „reduzierten 
Schubspannungen“. Diese stehen mit den Oktaederschubspannungen σOKT und den 
Oktaedernormalspannungen σOKT in folgender Beziehungen: 
0OKT σ=σ  Gl. 5.2-11 
323121
2
3
2
2
2
1
2
3
2
2
2
1redOKT 3
2
3
2
3
2
σ⋅σ−σ⋅σ−σ⋅σ−σ+σ+σ⋅=τ+τ+τ⋅=τ⋅=τ  Gl. 5.2-12 
Da davon ausgegangen wird, dass im Wesentlichen die Gleitungen für die 
irreversiblen Verformungen beim Plastizieren verantwortlich sind, formuliert man die 
Fließbedinungen in Form der Oktaederschubspannungen. Diese nehmen im 
einachsigen Zugversuch (σ1=0,  σ2=0, σ3= σF) bei Erreichen der Fließgrenze σF den 
Wert  
FOKT 3
2
σ⋅=τ  Gl. 5.2-13 
an. Damit ergibt sich als Fließbedingung in der Darstellung der 
Hauptschubspannungen: 
2
F
!
2
3
2
2
2
1
σ
=τ+τ+τ  Gl. 5.2-14 
Dies entspricht im Hauptschubspannungsraum τ1, τ2, τ3 einer Kugel mit dem Radius 
0,707·σF. 
Eine bekanntere Darstellung des Fließkriteriums nach van – Mises erhält man in der 
Darstellung des Hauptachsensystems σ1, σ2, σ3. Hier ergibt sich  
F
!
323121
2
3
2
2
2
1 3
2
3
2
σ⋅=σ⋅σ−σ⋅σ−σ⋅σ−σ+σ+σ⋅  Gl. 5.2-15 
Damit ist die Vergleichspannungen nach van – Mises über 
323121
2
3
2
2
2
1V σ⋅σ−σ⋅σ−σ⋅σ−σ+σ+σ=σ  Gl. 5.2-16 
oder im x-y-z-Koordinatensystem 
)(3 2yz2xz2xyzzyyzzxxyyxx2zz2yy2xxV τ+τ+τ⋅+σ⋅σ−σ⋅σ−σ⋅σ−σ+σ+σ=σ  Gl. 5.2-17 
zu berechnen. Die Grenzfläche hierfür wird in Abbildung 5.2.1 in der 
Hauptachsendarstellung gezeigt. Es ist ein Zylinder um die Würfeldiagonale σ11 = σ22 
= σ33. Der Radius beträgt r= 0,816 · σF. 
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Abbildung 5.2.1 
Für den ebenen Spannungszustand, wie er bei den Schalenelementen vorausgesetzt 
wird, ergibt sich unter Berücksichtigung von σ3 =0 als Fließbedingung: 
F
!
21
2
2
2
1V σ=σ⋅σ−σ+σ=σ  Gl. 5.2-18 
Führt man eine Koordinatentransformation mit 
)(
2
1
21
'
1 σ+σ⋅=σ  Gl. 5.2-19 
)(
2
1
12
'
2 σ−σ⋅=σ  Gl. 5.2-20 
durch, so ergibt sich die Ellipsengleichung 
1)
3
2
()
2
( 2
F
'
22
F
'
1
=
σ⋅
σ
+
σ⋅
σ
 Gl. 5.2-21 
Die Ellipse ist nachstehend grafisch dargestellt. Hierbei ist zu erkennen, dass sich je 
nach Vorzeichen der Hauptspannungen und je nach Verhältnis der 
Hauptspannungen zueinander für die Vergleichspannung unterschiedliche 
Grenzwerte ergeben, bei deren Erreichen mit Fließen zu rechnen ist. 
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Abbildung 5.2.2 
Sind beispielsweise beide Hauptspannungen positiv (Zug) und das Verhältnis der 
Hauptspannungen zueinander beträgt σ2 / σ1 = 0,50, so ergibt sich für die 
Vergleichsspannung  
1
2
1
2
1
2
1V 866,050,0)50,0( σ⋅=σ⋅−σ⋅+σ=σ  Gl. 5.2-22 
Im Grenzfall ist 
F
!
1V 866,0 σ=σ⋅=σ , Gl. 5.2-23 
sodass Fließen einsetzt, wenn σ1 = 1,155·σF. Dies ist auch gleichzeitig der maximal 
mögliche Wert. 
Für die untersuchten Behälter ist daher neben der prinzipiellen Untersuchung der 
Spannungsumlagerung im Sattelhornbereich auch das Verhältnis der 
Hauptspannungen vor Erreichen der Plastizitätsgrenze von Interesse. Dies kann als 
Optimierungskriterium zur Festlegung der Behältergeometrie herangezogen werden, 
sodass das duktile Verhalten des Stahls optimal ausgenutzt wird. 
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5.3 Ergebnisse der elastisch-plastischen Berechnung 
5.3.1 Hauptspannungen entlang der Mantellinie 
Da die bisherigen Berechnungen gezeigt haben, dass die maximalen Spannungen 
auf Höhe des Sattelhorns auftreten, d.h. an diesen Stellen als erstes die 
Elastizitätsgrenze erreicht werden wird, werden die Hauptspannungen entlang der 
Mantellinie auf Sattelhornniveau ausgewertet. Die sich bei unterschiedlichen 
Belastungsstufen des 1. Belastungsvorgangs ergebenden Spannungsverläufe sind 
nachstehend (s. Diagramm 5.3-1) dargestellt. Dabei wurden zusätzlich die 
Umfangsspannungen vergleichend mit in die Darstellung übernommen. 
Umfangsspannungen und Hauptspannungen entlang Mantellinie auf Sattelhornniveau bei 
ideal-elastisch ideal-plastischer Berechnung (Belastung horizontal) Belastungszyklus 1
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Belastung 0,40 G Hauptspannungen
Belastung 0,40 G Umfangsspannungen
Belastung 0,80 G Hauptspannungen
Belastung 0,80 G Umfnagsspannungen
Belastung 1,0 G Hauptspannungen
Belastung 1,0 G Umfangsspannungen
 
Diagramm 5.3-1 
Man erkennt, dass Hauptspannungen und Umfangsspannungen nahezu identisch 
sind. Wie bei der unendlich elastischen Berechnung treten an den Sattelrändern 
Spannungsspitzen auf. Diese sind zunächst kleiner als die Fließgrenze von 
σ
 F=240 N/mm². Der Verlauf über den Sattelbereich kann als parabelförmig 
beschrieben werden. Bei weiterer Laststeigerung erreichen die Spannungsspitzen 
die Elastizitätsgrenze und das Material fängt an zu fließen. 
Wird die Belastung weiter gesteigert, so werden die Spannungen vor allem zur 
Sattelmitte hin umgelagert. Bei Erreichen der 1,0 - fachen seitwärts gerichteten 
Gewichtskraft hat sich ein Spannungsplateau auf Niveau der rechnerischen 
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Fließspannungen eingestellt. Da sowohl die Hauptspannung σ1 als auch die 
Hauptspannung σ2 im Bereich des Sattelhorns Zugspannungen bzw. 
Druckspannungen (lastabgewandte Seite) sind, liegt die Fließgrenze oberhalb der 
Fließgrenze σF=240 N/mm² des einachsigen Zugversuchs. 
Die Darstellung der berechneten Hauptspannungen im Koordinatensystem der 
Hauptspannungen (Diagramm 5.3-2 - Diagramm 5.3-4) verdeutlicht den Sachverhalt. 
Darstellung der Hauptspannungen entlang Mantellinien auf Sattelhornniveau bei ideal-elastisch 
ideal-plastischer Berechnung (Belastung horizontal) 1.Belastungszyklus
-400,00
-300,00
-200,00
-100,00
0,00
100,00
200,00
300,00
400,00
-400,00 -300,00 -200,00 -100,00 0,00 100,00 200,00 300,00 400,00
Hauptspannungen σ1
Ha
u
pt
sp
an
n
u
n
ge
n
 
σσ σσ
2
Fließkurve nach van Mises
Belasn 0,40 G
Belastung 0,80 G
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Diagramm 5.3-2 
Dargestellt sind die Hauptspannungspaare (σ1, σ2) entlang der Mantellinie für die 
Belastungsstufen 0,20 G, 0,40 G und 1,0 G sowie die Fließkurve nach van – Mises. 
σ
 1 entspricht hierbei der Umfangsspannung und σ 2 der Längsspannung. Die 
Verhältnisse der Hauptspannungen zueinander betragen 
am Sattelrand innen σ2/σ1 = 0,46 Gl. 5.3-1 
in Sattelmitte σ2/σ1 = 0,25 Gl. 5.3-2 
am Sattelrand außen σ2/σ1 = 0,70 Gl. 5.3-3 
Mit 
1
2V
σ
σ
=  könne die Vergleichspannung im vorliegenden Fall über 
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VV1 21V −+⋅σ=σ  Gl. 5.3-4 
berechnet werden. Wenn die Vergleichsspannung den Wert σF erreicht, beginnt der 
Stahlwerkstoff zu fließen. Dies ist bei den hier untersuchten Stellen für 
unterschiedliche Werte der Hauptspannungen σ1 der Fall. Diese ergeben sich zu 
am Sattelrand innen σ1 = 1,153 · σF Gl. 5.3-5 
in Sattelmitte σ1 = 1,109 · σF Gl. 5.3-6 
am Sattelrand außen σ1 = 1,125 · σF Gl. 5.3-7 
Die Hauptspannungen bei erstmaliger Entlastung sind nachstehend abgebildet. 
Darstellung der Hauptspannungen entlang Mantellinien auf Sattelhornniveau bei ideal-elastisch 
ideal-plastischer Berechnung (Belastung horizontal) 1.Entlastungzyklus
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Diagramm 5.3-3 
Man erkennt einen Rückgang der Hauptspannungen, wobei bei völliger Entlastung 
Hauptspannungen vorhanden sind, welche beide negatives Vorzeichen aufweisen (s. 
3. Quadrant Diagramm 5.3-3). Dieser Eigenspannungszustand stellte sich in den 
Bereichen ein, in welchen bei Belastung die Elastizitätsgrenze überschritten wurde. 
Bei Wiederbelastung in die gleiche Richtung wirkt sich dies positiv aus, da zunächst 
die Druckspannungen abgebaut werden müssen, bevor erneutes Fliessen einsetzt 
(vgl. Diagramm 5.3-4). 
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Darstellung der Hauptspannungen entlang Mantellinien auf Sattelhornniveau bei ideal-elastisch 
ideal-plastischer Berechnung (Belastung horizontal) 2.Belastungszyklus
-400,00
-300,00
-200,00
-100,00
0,00
100,00
200,00
300,00
400,00
-400,00 -300,00 -200,00 -100,00 0,00 100,00 200,00 300,00 400,00
Hauptspannungen σ1
Ha
u
pt
sp
an
n
u
n
ge
n
 
σσ σσ
2
Fließkurve nach van Mises
Belastung 0,40 G
Belastung 0,80 G
Belastung 1,0 G
 
Diagramm 5.3-4 
Während bei erstmaliger Belastung die Fließkurve bei 0,80G schon erreicht wurde, 
liegen bei gleicher Belastung alle Punkte innerhalb der Fließfläche. 
Da die Berechnung der Hauptspannungen zu zusätzlichem Speicherplatzbedarf, 
erhöhtem Zeitaufwand bei der Auswertung führt und diese den Umfangs- und 
Längsspannungen entsprechen, werden die weiteren Spannungsverläufe für 
Umfangs – und Längsspannungen ausgewertet. 
 
5.3.2 Längs- und Umfangsspannungen 
Der zuvor erläuterte Sachverhalt des Eigenspannungszustands wird im Folgenden 
zusammenfassend anhand der Diagramm 5.3-5 - Diagramm 5.3-8 sichtbar gemacht. 
Dargestellt werden die Umfangs – und Längsspannungen bei ersten Be – und 
Enlastung sowohl entlang der Mantellinie als auch entlang des Umfangs an der 
Sattelaußenseite. 
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Umfangsspannungen Behälterinnenseite entlang Mantellinie auf Sattelhornniveau bei ideal-
elastisch ideal-plastischer Berechnung (Belastung horizontal) 1.Belastungszyklus
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Diagramm 5.3-5 
Umfangsspannungen Behälterinnenseite entlang Mantellinie auf Sattelhornniveau bei ideal-
elastisch ideal-plastischer Berechnung (Belastung horizontal) 1.Entlastungszyklus
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Diagramm 5.3-6 
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Umfangsspannungen über Behälterabwicklung bei ideal-elastisch ideal-plastischer Berechnung
Belastung horizontal 1. Belastungzyklus
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Diagramm 5.3-7 
Umfangsspannungen über Behälterabwicklung bei ideal-elastisch ideal-plastischer Berechnung
Belastung horizontal 1. Entlastungszyklus
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Diagramm 5.3-8 
5.3.3 Dehnungen 
Die Spannungsdehnungsverläufe bei Be - und Entlastung (vgl. Diagramm 5.3-9 und 
Diagramm 5.3-10) werden für die Punkte am Sattelhorn ausgewertet, da hier die 
maximalen Spannungen auftreten. Dabei beschränkt sich die Darstellung der 
Umfangsdehnungen auf die Sattelrändern und die Sattelmitte. 
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Spannungsdehnungsdiagramme bei ideal-elastisch ideal-plastischer Berechnung am Sattelhorn  
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Diagramm 5.3-9 
Alle drei Kurven weisen den typischen Be – und Entlastungsverlauf einer ideal-
elastischen ideal-plastischen Berechnung auf. Die maximale Dehnung erreicht einen 
Wert von ca. 2,00 ‰. Darüber hinaus erkennt man, dass beim zweiten 
Belastungsvorgang kein weiteres Plastizieren auftritt. 
Eine Vergleichsberechnung mit einem Behälter von t=6mm zeigt Diagramm 5.3-10. 
Spannungsdehnungsdiagramme bei ideal-elastisch ideal-plastischer Berechnung am Sattelhorn  
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Diagramm 5.3-10 
Hier ist bei neuerlicher Belastung ein Zuwachs der plastischen Dehnung zu 
erkennen.  
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5.4 Fazit der Berechnung 
Durch die elastisch-plastische Berechnung konnte die Annahme, dass die 
Spannungen am Sattelhorn bei Erreichen der Fließgrenze umgelagert werden, 
bestätigt werden. Dabei tritt eine Umlagerung der Spannungen von den 
Sattelrändern zur Sattelmitte hin auf. Dies bedeutet, dass die parabelförmige 
Spannungsverteilung über die Sattelbreite mit Maximalwerten an den Sattelrändern 
(vgl. Diagramm 4.1-4 und Diagramm 6.3-1) nur solange erhalten bleibt, wie die 
Maximalwerte die Fließgrenze nicht überschreiten. 
Neben der erwähnten Spannungsumlagerung konnte darüber hinaus festgestellt 
werden, dass sich in den bei Belastung plastizierten Bereichen nach der Entlastung 
ein Eigenspannungszustand einstellt, welcher durch Längs - und 
Umfangsdruckspannungen charakterisiert ist. Dies sollte in zukünftigen 
Bemessungskonzepten berücksichtigt werden. 
 
In diesem Zusammenhang werden die folgenden bereits vor der Durchführung der 
ideal elastisch – ideal plastischen Berechnung gewonnen Erkenntnisse hinsichtlich 
der Spannungsverteilungen nochmals erwähnt: 
 
− Die Spannungsverteilung am Sattelhorn über die Sattelbreite hängt vom 
Verhältnis der Behältersteifigkeit zur Sattelsteifigkeit ab. Bei dickwandigeren 
Behältern stellt sich von Vornherein eine gleichmäßigere Spannungsverteilung 
ein (vgl. Diagramm 4.1-4 und Diagramm 6.3-1). 
− Bei unzureichender Sattelanpassung treten Spannungsspitzen insbesondere 
an den Sattelhörnern (vgl. Kapitel 2.4) auf. Die sich dadurch einstellende 
Verteilung weicht von den theoretischen Verläufen ab. Bei Überschreiten der 
Fließgrenze würden diese Spannungsspitzen umgelagert werden und zu einer 
gleichmäßigeren Verteilung führen. 
− Die elastisch-plastische Berechnung ist sehr zeitintensiv und bedarf vor Allem 
eines enormen Speicherplatzbedarfs. Für umfangreiche Parameterstudien, 
wie sie bis dato nicht vorliegen, sind derartige Berechnungen nicht geeignet. 
 
Aus den o.g. Gründen wird im Rahmen der folgenden Parameterstudie die 
Berechnung unter der Annahme eines unendlich elastischen Tragverhaltens der 
Behälter durchgeführt. Zudem werden anstelle der Maximalwerte der Spannungen 
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als Einzelwert, die über die Sattelbreite gemittelten Spannungsverläufe betrachtet. 
Eine weitere Begründung für dieses Vorgehen liegt in dem konvergenten Verhalten 
der gemittelten Umfangsspannungen bei steigendem E-Modul des Sattels (vgl. [37]), 
welches auch für den hier untersuchten Lastfall der horizontal seitwärts gerichteten 
Belastung festgestellt werden konnte (s. Diagramm 6.3-2). 
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6 Parameterstudie der horizontal belasteten, sattelgelagerten 
Zylinderschale 
Aufbauend auf den bisherigen Erkenntnissen wird im Folgenden eine 
Parameterstudie für die sattelgelagerte Zylinderschale bei horizontaler, seitwärts 
gerichteter Belastung in Höhe der 1-fachen Gewichtkraft des Behälters durchgeführt. 
Dabei werden systematisch einzelne Schalen - und Sattelparameter variiert und 
deren Einfluss auf die Umfangs- und Längsspannungen im Sattelbereich untersucht.  
Ziel der Parameterstudie ist es, einfache zur Vordimensionierung geeignete 
Berechnungsformeln zu entwickeln. Diese sollen es dem Konstrukteur ermöglichen, 
auch für den Fall der horizontalen Belastung konkrete Anhaltswerte für die 
Auslegung der Behälter zu erhalten. 
Auf diesen so gewonnenen konkretisierten Entwurfsgrundlagen können im Anschluss 
Behältergenerierung mit z.B. den FE erfolgen sowie alle erforderlichen Nachweise 
geführt werden. Der sehr zeitintensive, iterative Prozess von Generierung, 
Nachweisführung und evtl. erneuter Generierung wird damit optimiert. 
 
6.1 Variierte Parameter 
Im Rahmen dieser Studie werden die folgenden Behälter-  und Sattelparameter 
variiert: 
 
E-Modul des Sattels:  ESattel = 1 N/mm2, 100 N/mm2, 1000 N/mm2 
, 10000 N/mm2 
Länge des Behälters:  Lges = 6400mm, 8000mm, 9600mm 
Radius des Behälters:  R = 800mm, 1200mm 
Sattelöffnungswinkel:  ϑ0 = 60°, 90°, 120°, 150° 
Bodenabstand:   A/R = 0,25, 0,50, 1,00 
Behälterdicke:   t/R = 0,005, 0,010, 0,020 
 
Die Sattelbreite beträgt für alle Berechungen b = 0,20 · R. Insgesamt umfasst die 
Parameterstudie 864 verschiedene Behälter. 
Parameterstudie der horizontal belasteten, sattelgelagerten Zylinderschale 149 
6.2 Berechnungsdurchführung 
Die Berechnungen erfolgen mit dem FE-Programm MENTAT 2000. Die Generierung 
der Behälter entspricht prinzipiell der schon erwähnten Behälter- und 
Sattelgenerierung aus Kapitel 3 und 4.1. Die Belastung wird horizontal, seitwärts 
gerichtet mit dem bekannten Lastbild aufgebracht (vgl. Abbildung 4.1.2). 
Zudem werden für einen E-Modul des Sattels von 10000 N/mm2 vergleichende 
Berechnungen für eine vertikale Belastung durchgeführt. 
 
Zur Durchführung dieser sehr umfangreichen Parameterstudie wurden 
Programmroutinen in FORTRAN entwickelt, welche es ermöglichen, ausführbare 
FEM-Dateien (name.dat) zu generieren, die im Anschluss nacheinander ausgeführt 
werden. Der Quellcode ist im Anhang 10.2.2 aufgeführt 
 
Die entstandenen Ergebnisdateien werden von der FE-Programmoberfläche aus 
aufgerufen und die Spannungen an unterschiedlichen Stellen abgefragt. Zur 
Automatisierung dieses Auslesevorgangs wurden Prozeduren (name.proc) 
programmiert, welche aus der Oberfläche des FEM-Programms aufgerufen werden 
können. 
Durch Aufruf dieser Prozeduren werden entlang einzelner, vordefinierter nodepathes 
in Längs - und Umfangsrichtung im Sattelbereich die Spannungen abgerufen und in 
separaten Dateien gespeichert. 
Die weitere Auswertung dieser Dateien erfolgt im Anschluss wiederum durch auf 
FORTRAN basierende Programmroutinen. 
Die grafische und formatgebundene Aufbereitung in Microsoft basierten Programmen 
erfolgt über eigens dafür programmierte VBA (VISUAL BASIC FOR 
APPLICATIONS) - Routinen. 
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6.3 Ergebnisse der Parameterstudie bei horizontaler Belastung 
6.3.1 Einfluss der Sattelsteifigkeit auf die Umfangsspannungen im Sattelbereich 
Die Generierung des Sattels erfolgt durch zwei Reihen von Volumenelementen, 
welche über „links“ mit dem Behälter verbunden sind. Daher kann die Sattelsteifigkeit 
im FE-Modell über den Ansatz des E-Moduls der Volumenelemente variiert werden. 
Die Verteilungen der Umfangsspannungen am Sattelhorn über die Sattelbreite bei 
variierendem E-Modul des Sattels sind nachstehend exemplarisch für einen 
Beispielbehälter abgebildet. Hier wurde ein E-Modul des Sattels von 
ESattel=210000 N/mm² angesetzt. 
Anhand des Diagramms 6.3-1 ist zu erkennen, dass bei steigendem E-Modul des 
Sattels die Umfangsspannungen zu den Sattelrändern hin zunehmen, während sich 
mit abnehmendem E-Modul eine gleichförmigere Spannungsverteilung einstellt. Die 
Untersuchung aller Behälter ergab, dass diese Spannungsverteilung nicht 
ausschließlich von der Steifigkeit des Sattels, sondern vielmehr vom Verhältnis der 
Behältersteifigkeit zur Sattelsteifigkeit abhängt. So ergeben sich qualitativ bei 
weichen Behältern (geringes t/R Verhältnis, großer Bodenabstand, geringer 
Sattelöffnungswinkel) und steifem Sattel Spannungsverteilungen mit 
Spannungsspitzen an den Sattelrändern, während sich bei steifen Behältern und 
weichen Sätteln gleichförmigere Verteilungen einstellen. 
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Umfangsspannungverteilung über Sattelbreite für unterschiedliche E-Moduln des Sattels
hier: Lges=8000mm, R=800mm, ϑ0=120°, t/R=0,005, A/R=1,00
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Diagramm 6.3-1 
Eine nähere Betrachtung des Diagramms 6.3-1 lässt erkennen, dass das 
Spannungsniveau bei Erhöhung der Sattelsteifigkeit immer weniger zunimmt. Dies ist 
noch besser zu erkennen, wenn man den über die Sattelbreite gemittelten Wert der 
Umfangsspannungen bildet und diesen über den E-Modul des Sattels aufträgt (vgl. 
Diagramm 6.3-2). 
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Diagramm 6.3-2 
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Man erkennt dass dieser Mittelwert der Spannungen mit zunehmendem E-Modul 
konvergiert. Oberhalb eines E-Moduls des Sattels von 10000 N/mm² ist der 
gemittelte Spannungswert nahezu konstant. Da dieses Verhalten bei allen 
Berechnungen festgestellt werden konnte, wird im Folgenden der E-Modul von 
ESattel=10000 N/mm² als Grenzwert zur starren Lagerung festgelegt. Zudem werden 
im Rahmen der Parameterstudie wegen des o.g. Sachverhalts und den 
Erläuterungen im Kapitel 5.4. hinsichtlich der Spannungsumlagerungen die über die 
Sattelbreite gemittelten Spannungen betrachtet. (vgl. Kapitel 5.4). 
Stellt man nun die Verläufe der gemittelten Umfangsspannungen bis zu einem E-
Modul des Sattels von 10000 N/mm² dar (vgl. Diagramm 6.3-3), so erkennt man, 
dass die Kurven qualitativ einem logarithmischen Verlauf in Abhängigkeit von ESattel 
entsprechen. Unter anderem wird dieser Sachverhalt im Kapitel 6.4 zur Herleitung 
der Näherungsformeln genutzt.  
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Diagramm 6.3-3 
6.3.2 Einfluss des Sattelöffnungswinkels auf die gemittelten Umfangsspannungen 
im Sattelbereich 
Im Folgenden wird der Einfluss des Sattelöffnungswinkels ϑ0 auf die gemittelten 
Umfangsspannungen untersucht. Exemplarisch sind die Verläufe Absolutwerte der 
gemittelten Umfangsspannungen für einen Behälter mit einer Länge von L=8000 mm, 
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einem Radius von R=800 mm und einem Bodenabstand von A=800 mm dargestellt 
(vgl. Abbildung 4.1.1). Da auch hier die 1-fache Gewichtkraft seitwärts angesetzt 
wird, liegen die Absolutwerte der Spannungen um ein Vielfaches höher als die 
theoretische Fließgrenze des Stahls. 
Um den Einfluss des Sattelöffnungswinkels auf die gemittelten Umfangsspannungen 
besser zu erfassen, werden prozentuale Verhältniswerte gebildet. 
Dabei werden jeweils die gemittelten Umfangsspannungen σ ϕϕ,gem der Behälter mit 
Sattelöffnungswinkel von ϑ0=60°, 90°, 120° und 150° bei festem t/R-Verhältnis auf 
die jeweiligen gemittelten Umfangsspannungen für ϑ0=60° (σ ϕϕ,gem (ϑ0=60°)) 
bezogen. In den Diagrammen 6.3-4 bis 6.3-5 sind diese für einen Behälter von 
Lges=8000 mm, R=800 mm und unterschiedliche A/R – und t/R-Verhältnisse 
dargestellt. 
Einfluss des Sattelwinkels ϑ0 auf die gemittelten Umfangsspannungen
hier: Lges=8000mm, R=800mm, A/R=1,00, ESattel=10000 N/mm²
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Diagramm 6.3-4 
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Prozentuale Veränderung der gemittelten Umfangsspannungen in Abhängigkeit vom Sattelwinkel ϑ0 
bezogen auf σϕϕ,gem(ϑ0=60°) 
hier: Lges=8000mm, R=800mm, ESattel=10000 N/mm²
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Diagramm 6.3-5 
Man erkennt eine deutliche Minderung der über die Sattelbreite gemittelten 
Umfangsspannungen durch Vergrößerung des Sattelumschließungswinkels. So führt 
bspw. eine Verdopplung des Sattelwinkels von 60° auf 120° zu einer Reduktion der 
gemittelten Umfangsspannungen um 70-75%. Darüber hinaus entnimmt man den 
Kurven qualitativ gleiche exponentielle Verläufe. Die quantitative Erfassung der 
Kurvenverläufe erfordert jedoch die Berechnung jeweils unterschiedlicher 
Koeffizienten der Exponentialfunktionen in Abhängigkeit der jeweiligen 
Kurvenparameter. Werden für alle A/R - und t/R-Verhältnisse des vorliegenden 
Behälters diese Kurven aufgestellt (vgl. Diagramm 6.3-6), so ergibt sich der 
dargestellte Bereich zwischen den Einhüllenden, welcher für alle Behälter mit 
L=8000 mm, R=800mm  und einem A/R-Verhältnis zwischen 0,25 – 1,00 gilt. 
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Prozentuale Veränderung der gemittelten Umfangsspannungen für alle Lges=8000mm, R=800mm, 
ESattel=10000 N/mm² in Abhängigkeit vom Sattelwinkel ϑ0 bezogen auf σϕϕ,gem(ϑ0=60°)
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Diagramm 6.3-6 
6.3.3 Einfluss der Schalendicke auf die gemittelten Umfangsspannungen im 
Sattelbereich 
Um den Einfluss der Behälterdicke zu erfassen werden die gemittelten 
Umfangsspannungen für unterschiedliche t/R-Verhältnisse bei gleich bleibendem 
Sattelöffnungswinkel ϑ0, E-Modul des Sattels und Sattelabstand untersucht. 
Das Diagramm 6.3-7 zeigt exemplarisch die Verläufe der Absolutwerte der 
Umfangsspannungen. Auch diese weisen qualitativ gleiche, als exponentiell zu 
bezeichnende Verläufe auf. 
Zur Verdeutlichung des Einflusses der Schalendicke werden wiederum die 
prozentualen Verhältniswerte der gemittelten Umfangsspannungen gebildet und im 
Diagramm 6.3-8 dargestellt. Als Referenzwerte dienen die gemittelten 
Umfangsspannungen σϕϕ,gem (t/R=0,005) für ein festes t/R=0,005.  
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Einfluss des t/R-Verhältnisses auf die gemittelten Umfangssspannungen für
Lges=8000mm, R=800mm, A/R=1,00, ESattel=10000 N/mm²
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Diagramm 6.3-7 
Prozentuale Veränderung der gemittelten Umfangsspannungen in Abhängigkeit vom t/R-Verhältnis 
bezogen auf σϕϕ,gem(t/R=0,005)
hier: Lges=8000mm, R=800mm, A/R=1,00, ESattel=10000N/mm²
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Diagramm 6.3-8 
Stellt man auch hier exemplarisch die Verhältniswerte für alle Behälter mit 
L=8000 mm, R=800 mm, ESattel=10000 N/mm² und A/R=0,25-1,00 dar, so ergibt sich 
der Bereich zwischen den Einhüllenden wie nachstehend abgebildet. 
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Prozentuale Veränderung der gemittelten Umfangsspannungen aller Lges=8000mm, R=800mm, 
ESattel=10000N/mm² in Abhängigkeit vom t/R-Verhältnis bezogen auf  σϕϕ,gem(t/R=0,005)
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Diagramm 6.3-9 
Aus der obigen Abbildung ist zu entnehmen, dass eine Vergrößerung der 
Behälterdicke zu einer Reduktion der gemittelten Umfangsspannungen führt. Der 
quantitative Einfluss einer solchen Verdopplung kann jedoch nur als Intervall 
angegeben werden, da dieser Einfluss auch vom konkreten Bodenabstand und dem 
Sattelwinkel abhängt. So führt beispielsweise eine Verdopplung des Verhältnisses 
von Schalendicke zu Radius von t/R=0,005 auf t/R=0,010 bei einem Behälter mit 
L=8000 mm, R=800 mm und einem A/R-Verhältnis zwischen 0,25 und 1,00 zu einer 
Reduktion der Spannungen um ca. 30%-50% (vgl. Diagramm 6.3-9). 
 
6.3.4 Einfluss des Bodenabstands auf die Umfangsspannungen im Sattelbereich 
Während sich bei den bisherigen Untersuchung der Einflüsse aus Sattelsteifigkeit, 
Sattelwinkel und Behälterdicke auf die gemittelten Umfangsspannungen 
logarithmische bzw. exponentielle Abhängigkeiten von den untersuchten Parametern 
ergaben, zeigen sich bei Variation des Bodenabstands, ausgedrückt über das A/R-
Verhältnis, funktional einfachere Zusammenhänge. 
In den Diagrammen 6.3-10 bis 6.3-14 sind die Absolutwerte der gemittelten 
Umfangsspannungen und die Verhältniswerte der gemittelten Umfangsspannungen 
bezogen auf ein A/R – Verhältnis von 1,00 σϕϕ,gem (A/R=1,00) dargestellt. 
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Gemittelte Umfangsspannungen in Abhängigkeit vom A/R-Verhältnis 
hier: Lges=8000mm, R=800mm,t/R=0,005, ESattel=10000 N/mm²
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Diagramm 6.3-10 
Prozentuale Veränderung der gemittelten Umfangsspannungen in Abhängigkeit vom A/R-Verhältnis 
bezogen auf σϕϕ,gem(A/R=1,00)
hier: Lges=8000mm, R=800mm, t/R=0,005, ESattel=10000 N/mm²
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Diagramm 6.3-11 
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Prozentuale Veränderung der gemittelten Umfangsspannungen in Abhängigkeit vom A/R-Verhältnis 
bezogen auf σϕϕ,gem(A/R=1,00)
hier: Lges=8000mm, R=800mm, t/R=0,010, ESattel=10000 N/mm²
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Diagramm 6.3-12 
Prozentuale Veränderung der gemittelten Umfangsspannungen in Abhängigkeit vom A/R-Verhältnis 
bezogen auf σϕϕ,gem(A/R=1,00)
hier: Lges=8000mm, R=800mm,t/R=0,020, ESattel=10000 N/mm²
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Diagramm 6.3-13 
Diese Darstellungen zeigen, dass ein linearer Zusammenhang zwischen den 
Umfangsspannungen und dem A/R-Verhältnis die Abhängigkeit am besten zu 
beschreiben vermag. In Abhängigkeit der variierten Parameter führt eine Reduktion 
des Bodenabstands von A/R=1,00 auf A/R=0,25 zu einer maximalen Reduktion der 
gemittelten Umfangsspannungen um 59,5% und zu einer minimalen Reduktion um 
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46,8%. Die zu bestimmenden Koeffizienten einer linearen Näherung hängen vom 
Sattelöffnungswinkel sowie der Schalendicke ab. Dies wird in der späteren 
Herleitung der Näherungsformel zur Handrechnung genutzt. 
6.3.5 Längsspannungen  
Der prinzipielle Verlauf der Umfangsspannungen über die Behälterabwicklung im 
Sattelbereich ist im Diagramm 6.3-14 wiedergegeben. Man erkennt, dass die 
Maximalwerte ebenso wie bei den Umfangsspannungen an den Sattelhörnern 
auftreten. An diesen Stellen besitzen sie zudem dasselbe Vorzeichen. 
Längsspannungen für
Lges=8000mm, R=1200mm, ϑ0=120°, A/R =1,00, E=10000 N/mm²
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Diagramm 6.3-14 
Die vergleichende Gegenüberstellung des Verhältnisses der Längsspannungen zu 
den Umfangsspannungen für alle 864 berechneten Behälter ergab, dass die 
Umfangsspannungen bei allen Behältern betragsmäßig größer als die 
Längsspannungen sind. Die Auswertung der Verhältniswerte ergab, dass diese 
Verhältniswerte mit zunehmender Schalendicke und gleichem A/R Verhältnis 
abnehmen. Eine Verringerung des Bodenabstands führt hingegen zu einer Zunahme 
der Längsspannungen im Verhältnis zu den Umfangsspannungen. Der Einfluss des 
Sattel E-Moduls, des Radius sowie der Behälterlänge ist demgegenüber eher gering. 
Das Diagramm 6.3-15 verdeutlicht diesen Zusammenhang beispielhaft. 
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Prozentuales Verhältnis der Längsspannungen zu den Umfangsspannungen
hier: Lges=8000mm, R=1200mm, ϑ0=120°, ESattel=10000 N/mm²
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Diagramm 6.3-15 
Insgesamt lagen die Verhältniswerte der Längsspannungen zu den 
Umfangsspannungen zwischen 22% und 87%. Werden die maximalen 
Verhältniswerte für die untersuchten t/R-Verhältnisse aller Behälter ausgewertet, 
ergeben sich die maximalen und minimalen Verhältniswerte der Spannungen 
zueinander wie folgt: 
 
t/R-Verhältnis  
0,005 0,010 0,020 
minimales Verhältnis [%] 22 27 37 
maximales Verhältnis [%] 50 66 87 
Tabelle 6.3-1 
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6.4 Näherungsformel zur Berechnung der maximalen gemittelten 
Umfangsspannungen im Sattelbereich bei horizontaler Belastung 
Der Grundgedanke zur Aufstellung der Näherungsformeln lässt sich wie folgt 
formulieren. Sowohl der Einfluss des Sattelöffnungswinkel, als auch der Einfluss der 
Schalendicke, ausgedrückt über das t/R Verhältnis auf die gemittelten 
Umfangsspannungen, weisen qualitativ exponentielle Verläufe auf. Die Berechnung 
der Koeffizienten einer exponentiellen Näherung zeigt jedoch, dass diese sehr stark 
von dem jeweils angesetzten E-Modul des Sattels abhängen. 
Anders verhält es sich bei den Koeffizienten der linearen Näherung, welchen den 
Einfluss des Bodenabstands wiedergibt. Hier zeigte sich, dass diese bei Variation 
des Sattel E-Moduls weniger stark streuen. 
 
Daher wird zur Erstellung der Näherungsformeln wie folgt vorgegangen: 
 
1. Es werden logarithmische Näherungsformeln entwickelt, welche es 
ermöglichen, für alle Behälter mit einem A/R=1,00 die auf die einwirkende 
Horizontallast bei Vollfüllung bezogenen, gemittelten Umfangsspannungen in 
Abhängigkeit von ESattel, dem Sattelwinkel ϑ0, dem t/R-Verhältnis, des Radius 
R und der Behälterlänge L zu berechnen. Dadurch ergibt sich jeweils der 
Referenzwert der Spannungen: 
σϕϕ, ref =  f ( ESattel, ϑ0, t/R; Lges; R ) 
 
2. Da der Referenzwert σϕϕ,ref der gemittelten Spannungen auf die einwirkende 
horizontale seitwärts gerichtete Sattelauflagerkraft QSattel bezogen ist, muss 
zur Berechnung der tatsächlichen Spannung der Referenzwert mit der 
einwirkenden Sattelauflagerkraft QSattel multipliziert werden. Damit ergibt sich 
der Wert : 
σϕϕ, gem,1  = ( ESattel, ϑ0, t/R; Lges; R ) ( ESattel, ϑ0, t/R; Lges; R ) 
über 
σϕϕ, gem,1  = QSattel · σϕϕ, ref  
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Dabei kennzeichnet der Index, dass sich diese Spannung auf ein A/R-
Verhältnis von 1,00 beziehen. 
3. Der Einfluss des Bodenabstands, ausgedrückt über das A/R-Verhältnis, wird 
im Anschluss über eine lineare Näherung berücksichtigt, deren Koeffizienten 
nur vom Sattelwinkel ϑ0 , dem Behälterradius R und dem t/R-Verhältnis 
abhängen. Damit ergibt sich letztlich die gemittelte Umfangsspannung für das 
konkret vorliegende A/R-Verhältnis 
σϕϕ, gem  = f (A/R;ESattel;ϑ0;t/R;Lges;R) 
6.4.1 Näherungsformel zur Berechnung von σϕϕ,ref 
Bei einem festem A/R-Verhältnis ergeben sich die im Diagramm 6.3-3 dargestellten 
Zusammenhänge. Diese weisen auf einen logarithmischen Zusammenhang der 
gemittelten Umfangsspannungen in Abhängigkeit des Sattel E-Moduls hin. Die 
einzelnen Koeffizienten der logarithmischen Näherung hängen wiederum vom t/R –
 Verhältnis, dem Sattelöffnungswinkel, der Behälterlänge und dem Behälterradius ab. 
Zur Kompensierung des Einflusses aus der einwirkenden resultierenden Querkraft, 
werden zunächst die Werte aus der FEM Berechnung durch die einwirkende 
Auflagerkraft je Sattel dividiert. Für die auf die Auflagerkraft bezogenen, gemittelten  
Spannungen σϕϕ, ref ergibt sich als Näherungsansatz 
2Sattel1ref, k)E(lnk +⋅=σϕϕ   [ N/(mm²·kN)] 
Gl. 6.4-1 
mit: ESattel [N/mm²] 
 k1 = f (t/R,ϑ0,Lges,R) 
 k2 = f (t/R,ϑ0,Lges,R) 
 
Die Berechnung der Koeffizienten k1 und k2 erfolgt für alle 288 Behälter mit A/R=1,00 
über die Minimierung der Fehlerquadratsumme. Die berechneten Koeffizienten in 
Abhängigkeit der Parameter Länge Lges, Radius R, des Verhältnis t/R sowie des 
Sattelöffnungswinkels sind in den Diagrammen 6.4-1 bis 6.4-6 grafisch dargestellt. 
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Beiwerte k1 und k2  
Lges=6400mm; R=800mm
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Diagramm 6.4-1 
 
Beiwerte k1 und k2  
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Diagramm 6.4-2 
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Beiwerte k1 und k2  
Lges=9600mm; R=800mm
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Diagramm 6.4-3 
Beiwerte k1 und k2  
Lges=6400mm; R=1200mm
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Diagramm 6.4-4 
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Beiwerte k1 und k2  
Lges=8000mm; R=1200mm
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Diagramm 6.4-5 
Beiwerte k1 und k2  
Lges=9600mm; R=1200mm
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Diagramm 6.4-6 
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Die Berechnung der Spannungen σϕϕ,gem,1 erfolgt über  
ref,Sattel1,gem, Q ϕϕϕϕ σ⋅=σ  [N/mm²] 
Gl. 6.4-2 
mit: QSattel [kN] horizontal seitwärts gerichtete Auflagerkraft je Sattel 
  bei Vollfüllung 
 
6.4.2 Näherungsformel zur Berechnung von σϕϕ,gem 
Nachdem die gemittelten Spannungen aller Behälter mit einem festem A/R-
Verhältnis von 1,00 über die o.g. Formel berechnet werden können, erfolgt die 
Berechnung der Umfangsspannung für A/R-Verhältnisse zwischen 0,25 und 1,00 
über einen weiteren Näherungsansatz. 
Dazu wird zunächst die prozentuale Veränderung der Umfangsspannungen in 
Abhängigkeit des A/R-Verhältnisses bezogen auf A/R=1,00 bei jeweils festem t/R –
 Verhältnis, Sattelwinkel ϑ0, ESattel, R und Lges ermittelt. Trägt man diese prozentuale 
Veränderung über das A/R-Verhältnis für unterschiedliche ESattel bei sonst konstanten 
Parametern auf, erhält man Kurven der im Diagramm 6.4-7 exemplarisch 
dargestellten Art. 
Prozentuale Veränderung der gemitteltne Umfangsspannungen in Abhägngikeit vom A/R-Verhältnis 
für unterschiedliche ESattel bezogen auf A/R=1,00
hier: Lges=8000mm, R=800mm, ϑ0=120°, t/R=0,005
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Diagramm 6.4-7 
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Man erkennt, dass bei sehr weichen Sätteln ESattel = 1 N/mm² der Einfluss des 
Bodenabstandes auf die gemittelten Umfangsspannnungen sehr gering ist, während 
für E-Module des Sattels z.B. in der Größenordnung von 100-10000 N/mm² die 
prozentuale Veränderungen der Umfangsspannungen über das A/R-Verhältnis 
annähernd gleich verlaufen. Wird für die drei Kurven der Korrelationskoeffizient 
berechnet, so beträgt dieser annähernd 1,00. Werden auf diese Weise die 
Korrelationskoeffizienten aller Behälter berechnet, so ergeben sich 
Korrelationskoeffizienten zwischen 0,96 und 1,00. 
Daher liegt es nahe den Einfluss des Bodenabstands für E-Module von  
ESattel  100 N/mm² über eine lineare Näherung zu erfassen. Unterhalb dieses 
E Modul -Wertes sollte die aussteifende Wirkung des Behälterbodens nicht mehr 
berücksichtigt werden. 
Wird eine lineare Regression für alle Behälter durchgeführt, so zeigt sich, dass die 
Regressionskoeffzienten nahezu unabhängig von der Behälterlänge sind. 
Demzufolge kann die Berechnung der Umfangsspannungen für unterschiedliche 
A/R-Verhältnisse über 
)kR/Ak( 431,gem,gem, +⋅⋅σ=σ ϕϕϕϕ   [N/mm²] 
mit  100 N/mm²  ESattel  10000 N/mm² 
 k3 = f (ϑ0;t/R;R) 
 k4 = f (ϑ0;t/R;R) 
 
Gl. 6.4-3 
erfolgen. Die einzelnen Koeffizienten k3 und k4 sind den Diagrammen 6.4-8 und 6.4-9 
in Abhängigkeit von den jeweiligen Schalen-/ und Sattelparametern zu entnehmen. 
Parameterstudie der horizontal belasteten, sattelgelagerten Zylinderschale 169 
Koeffizienten k3 und k4 für R=800mm
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Diagramm 6.4-8 
Koeffizienten k3 und k4 für R=1200mm
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Diagramm 6.4-9 
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6.4.3 Gegenüberstellung der gemittelten Umfangsspannungen nach 
Näherungsformel und den Berechnungswerten nach FEM  
Die mit Hilfe der oben erläuterten Näherungsformel berechneten gemittelten 
Umfangsspannungen werden nachstehend den Berechnungswerten nach FEM 
gegenübergestellt. Exemplarisch werden zum einen die gemittelten 
Umfangsspannungen für einen Behälter mit einem A/R-Verhältnis von 1,00 
(s. Diagramm 6.4-10) und zum anderen die aus diesen Werten berechneten 
Umfangsspannungen unter Berücksichtigung des Bodenabstands und Sattel E-
Moduls (s. Diagramm 6.4-11 und Diagramm 6.4-12) dargestellt. 
Gegenüberstellung der maximalen Umfangsspannungen nach FEM und nach Näherungsformel über 
ESattel
hier: Lges=8000mm, R=1200mm, A/R=1,0, t/R=0,005
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Diagramm 6.4-10 
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Gegenüberstellung der gemittelten Umfangsspannungen nach FEM und der Näherungsformel für 
Lges=8000mm, R=1200mm, ϑ0=120°, ESattel=100 N/mm²
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Diagramm 6.4-11 
 
Gegenüberstellung der gemittelten Umfangsspannungen nach FEM und der Näherungsformel für 
Lges=8000mm, R=1200mm, ϑ0=120°, ESattel=10000 N/mm²
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Diagramm 6.4-12 
Werden die prozentualen Abweichungen der Näherungsformel von den 
Berechnungswerten nach FEM als prozentuale Häufigkeitsverteilung dargestellt, so 
ergibt sich das nachstehende Diagramm 6.4-13. 
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Prozentuale Abweichung der Näherungsformel von den Berechnungsergebnisse nach FEM
für den Bereich ESattel=100-10000 N/mm²
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Diagramm 6.4-13 
Erfasst werden hier alle 648 Behälter mit einem ESattel zwischen 100N/mm² und 
10000N/mm². Für E-Module mit einem Wert zwischen 1N/mm² und 100N/mm² sollte 
auf der sicheren Seite liegend weiterhin mit einem Wert von 100N/mm² gerechnet 
werden und die Reduktion der Spannungen durch eine Verringerung des 
Bodenabstands nicht angesetzt werden. 
Die folgenden Grenzwerte sollten bei der Berechnung nach der Näherungsformel 
eingehalten werden. 
Fall 1:  starre Lagerung  ESattel=10000 N/mm² 
Fall2 :  weiche Lagerung  ESattel=100 N/mm² 
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6.5 Berechnungsbeispiel 
Zur Verdeutlichung der Anwendung und der Genauigkeit der entwickelten 
Näherungsformeln werden die gemittelten Umfangsspannungen für einen Behälter 
mit Hilfe der Näherungsformel berechnet. Die Ergebnisse werden den 
Berechnungswerten nach FEM gegenübergestellt. Als Belastung wird die einfache 
Gewichtskraft horizontal seitwärts bei Vollfüllung angesetzt. 
 
Geometrie: 
R
t
ϕ
ϑ0/2
z,w
v
b
AH
Lges/2
x
ϑ0/2
s
H = 2/3 · s
 
Abbildung 6.5.1 
 
 
 Radius R = 800 mm 
 Länge Lges = 6400 mm 
 Stich des Bodens s = 320 mm  H = 2/3 · s = 213 mm 
 Sattelwinkel ϑ0 = 120 ° 
 Sattelabstand A = 800 mm 
 Behälterdicke t = 8 mm 
 Sattelbreite b = 240 mm 
 
Lagerung auf 2 Betonsatteln:  Lagerung steif => ESattel = 10.000 N/mm² 
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Belastung 
Masse des Tanks m
 Schale  = Stahlges )H2L(tR2 ρ⋅⋅+⋅⋅⋅pi⋅  
 m Schale  = 2 · pi · 0,80 · 0,008 · ( 6,40 + 2 · 0,213) · 7850 
 m Schale = 2154 kg 
Masse der Füllung m
 Füllung = Fwasserges
2 )H2L(R ρ⋅⋅+⋅⋅pi  
 m
 Füllung = pi · R2 · ( 6,40 + 2 · 0,213 ) · 1000 
 m
 Füllung = 13725 kg 
Gesamtmasse des vollgefüllten Behälters 
 mges = m Schale + m Füllung = 15879 kg 
max. Horizontalbeschleunigung  
 g = 9,81 m/s² 
Auflagerkraft je Sattel 
Q Sattel = 0,50 · 15879 kg · 9,81 m/s² = 77887 N = 77,887 kN 
 
Eingangswerte zur Berechnung der gemittelten Umfangsspannung 
A/R-Verhältnis A/R = 800 mm / 800 mm = 1,00 [-] 
t/R-Verhältnis t/R = 8 mm / 800 mm = 0,010 [-] 
ESattel (steife Lagerung) ESattel = 10.000 N/mm² 
Sattelöffnungswinkel ϑ0  = 120° 
 
Ermittlung der Koeffizienten k1 und k2 sowie der Koeffizienten k3 und k4 anhand der 
Diagrammen 6.4-1 und 6.4-8 
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Beiwerte k1 und k2  
Lges=6400mm; R=800mm
0,000
0,150
0,300
0,450
0,600
0,750
0,900
1,050
1,200
1,350
1,500
1,650
1,800
1,950
2,100
2,250
2,400
2,550
2,700
2,850
3,000
0,005 0,010 0,015 0,020
t/R-Verhältnis [-]
k 1
 
[-]
-1,000
0,000
1,000
2,000
3,000
4,000
5,000
6,000
7,000
8,000
9,000
10,000
11,000
12,000
13,000
14,000
15,000
16,000
17,000
18,000
19,000
k 2
 
[-]
 ϑ = 60°
 ϑ = 60°
 ϑ = 90°
 ϑ = 120°
 ϑ = 120°
 ϑ = 90°
 ϑ = 150°
 ϑ = 150°
k1
k2
k1=0,29
k2=0,60
 
Diagramm 6.5-1 
Koeffizienten k3 und k4 für R=800mm
0,600
0,640
0,680
0,720
0,760
0,800
60,00 70,00 80,00 90,00 100,00 110,00 120,00 130,00 140,00 150,00
Sattelwinkel [°]
k 3
 
[-]
0,200
0,240
0,280
0,320
0,360
0,400
k 4
 
[-]
t/R = 0,005 
t/R = 0,020 
t/R = 0,010 
t/R = 0,005 
t/R = 0,010 
t/R = 0,020 
k3
k4
k3=0,75
k4=0,25
 
Diagramm 6.5-2 
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k1 = 0,29 [-] 
k2 = 0,60 [-] 
k3 = 0,75 [-] 
k4 = 0,25 [-] 
 
Berechnung der maximalen, gemittelten Umfangsspannungen für den 
vorliegenden Behälter 
 
1. Berechnung des bezogenen Referenzwerts der gemittelten  Umfangsspannung 
 σϕϕ, ref  über: 
2Sattel1ref, k)E(lnk +⋅=σϕϕ  
mit: ESattel = 10.000 N/mm² 
 k1 = 0,29 [-] 
k2 = 0,60 [-] 
 
ergibt: 
)kN²·mm/(N271,360,0)10000(ln29,0ref, =+⋅=σϕϕ  
 
2. Berechnung der auf die tatsächlich einwirkende Querkraft bezogenen 
 gemittelten Umfangsspannung über: 
σϕϕ, gem,1  = QSattel σϕϕ, ref  
mit: Q Sattel = 77,887 kN 
 σϕϕ, ref  = 3,271 N/(mm²·kN) 
 
ergibt: 
σϕϕ, gem,1  = 77,887 · 3,271 = 254,77 N/mm² 
 
3. Berechnung der maximalen, gemittelten Umfangsspannung unter 
Berücksichtigung des vorhandenen Bodenabstands wird ermittelt über: 
)kR/Ak( 431,gem,gem, +⋅⋅σ=σ ϕϕϕϕ  
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mit: k3 = 0,75 [-] 
 k4 = 0,25 [-] 
 A/R = 1,00 [-] 
 σϕϕ, gem,1   = 254,77 N/mm² 
ergibt: 
=σϕϕ gem, 254,77·(0,75 · 1,00+0,25) = 254,77N/mm² 
 
Nach Näherungsformel ergibt sich für den hier untersuchten Behälter eine maximale 
gemittelte Umfangsspannung von 254,77 N/mm² infolge der seitwärts gerichteten 
Horizontalbeschleunigung von ah=9,81 m/s². 
 
Die Berechnung mit Hilfe der FEM ergibt für den vorliegenden Behälter eine 
maximale gemittelte Umfangsspannung von 259,15 N/mm² (vgl. Anhang 10.3). 
Dies entspricht einer prozentualen Abweichung des Näherungswertes bezogen auf 
den Wert nach FEM Berechnung von 1,69%. 
 
Für den hier vorliegenden Behälter ergibt sich bei Ansatz der einfachen 
Gewichtskraft in vertikaler Richtung durch Vergleichsrechnung für die Vollfüllung eine 
maximale Umfangsspannung von 70,64 N/mm². Dies entspricht einem Verhältnis der 
Spannung aus horizontaler Belastung zu der Spannung aus vertikaler Belastung von 
3,66 (vgl. Diagramm 7.3-3). 
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7 Einfluss der horizontalen seitwärts gerichteten Belastung in 
bezug auf praxisrelevante Fragestellungen 
Bei dem Entwurf und der späteren Bemessung sattelgelagerter Zylinderschale hat 
der planende Ingenieur nach [41] die einfache seitwärts gerichtete Gewichtskraft zu 
berücksichtigen. Hilfsmittel hinsichtlich des Lastansatzes und Bemessungsformeln 
stehen ihm für diesen Lastfall jedoch nicht zur Verfügung. 
Die vorliegende Arbeit hat die Fragen zum Lastansatz untersucht und gelöst, sowie 
Näherungsformeln zur Berechnung der maximalen Spannungen für diesen Lastfall 
erarbeitet. Dennoch bleiben Fragestellungen in Bezug auf z.B.: 
− die tatsächlich vorhandenen Horizontalbeschleunigungen von z.B. 
Tankbehälltern 
− den Ansatz des E-Moduls ESattel bei konkreten Sattelkonstruktionen nach DIN 
28080 bzw. BS 5500 
− das Verhältnis der Spannungen aus statischer horizontal seitwärts gerichteter 
Belastung zu den Spannungen aus vertikaler Belastung 
noch unbeantwortet. Gegenstand dieses Kapitels ist es Antworten auf diese Fragen 
zu geben und die bisherigen Ergebnisse in Bezug auf praxisrelevante Fragestellung 
einzuordnen. 
7.1 Vorhandene dynamische Horizontalbeschleunigung bei Tanklastzügen 
Nach [41] ist die einfache seitwärts gerichtete Gewichtskraft für die Bemessung 
sattelgelagerter Tanks statisch zu berücksichtigen. Dies entspricht bei Vollfüllung 
einer Horizontalbeschleunigung von 1 g. Die in Kapitel 6 durchgeführte 
Parameterstudie zeigt, dass die Belastung ohne Berücksichtigung vertikaler 
Lastanteile in Abhängigkeit von der Behälter - und der Sattelgeometrie zu einem 
raschen Anstieg der maßgebenden Umfangsspannungen führt. Aus diesem Grunde 
stellt sich die Frage in welcher Größenordnung die Horizontalbeschleunigung bei 
einem tatsächlichen Tanklastzug auftreten. 
Eine Vorstellung der tatsächlich auftretenden Querbeschleunigungen können dem 
Diagramm 7.1-1 entnommen werden, welches vom „Institut für Kraftfahrwesen 
Aachen“ [50] freundlicherweise zur Verfügung gestellt wurden. Dargestellt ist das 
fahrdynamische Verhalten eines Sattelzugs bei Durchführung des normierten Tests 
„doppelter Spurwechsel nach ISO 3888“. 
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Diagramm 7.1-1 
Wie anhand der Diagramme zu entnehmen ist, treten bei diesem Test, welcher die 
Kippsicherheit bei doppeltem Spurenwechsel untersucht, tatsächliche 
Querbeschleunigungen von maximal ca. 2,75 m/s² auf. 
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Dieser Wert ist um etwa den Faktor 3,5 geringer als der anzusetzende Wert nach 
ADR [41], welche den Nachweis des Behälters für die einfache seitwärts gerichtete 
Gewichtkraft fordert. Dies entspricht einer Horizontalbeschleunigung von 9,81 m/s². 
Dieser Wert erscheint anhand der in fahrdynamischen Test auftretenden 
Horizontalbschleunigungen als zu konservativ. 
 
7.2 Sattelkonstruktionen nach BS 5500 und DIN 28080 
Neben der auf Grundlage der Parameterstudie geschaffenen Möglichkeit zur 
Spannungsreduzierung durch Anpassung der Behältergeometrie wird im folgenden 
der Einfluß unterschiedlicher Sattelausführungen in Bezug auf die 
Spannungsverläufe exemplarisch untersucht. 
Zudem sollen die folgenden Berechnungen Aufschluss über den anzusetzenden  
Wert für den E-Modul ESattel geben, wie er in den Näherungsformeln des Kapitel 6.4 
angesetzt wird. 
Im Einzelnen werden Behälterkonstruktionen mit einem zusätzlichen 
Verstärkungsblech im Sattelbereich gemäß Britisch Standard 5500 (gilt für starre 
Sättel) und Sattelkonstruktionen gemäß DIN 28080 („Sättel für liegende Apparate“) 
generiert und berechnet. 
 
7.2.1 Behälter mit Verstärkungsblech nach BS 5500 
Die Berechnungen des Behälters mit Verstärkungsblech werden für einen Behälter 
mit einem Radius von R=1200 mm, einem Sattelöffnungswinkel von ϑ0=120° und 
Dicken von t=6 mm, 12 mm und 24 mm durchgeführt. Das A/R –Verhältnis beträgt 
A/R = 0,25 , 0,50, 1,00 und der Winkel ϑ0=60 , 90 , 120 , 150°. Die Länge des 
Behälters beträgt Lges = 8000 mm. 
Die Dicke des Verstärkungsbleches entspricht dabei jeweils der Behälterdicke (s. 
Abbildung 7.2.1). 
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Abbildung 7.2.1 
Beispielhaft ist nachstehend der Verlauf der gemittelten Umfangsspannung über die 
Behälterabwicklung im Diagramm 7.2-1 dargestellt.  
Gemittelte Gesamtumfangsspannungen über Umfang 
Lges=8000mm; R=1200mm; ϑ0 = 120°; A/R =1,00; ESattel = 10000 N/mm²; mit Verstärkungsblech
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Diagramm 7.2-1 
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Gemittelte Umfangsspannungen nach FEM ohne Verstärkungsblech
L=8000mm; R=1200mm; ϑ0=120°; A/R=1,00; ESattel=10000N/mm² 
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Diagramm 7.2-2 
Man erkennt im Diagramm 7.2-1, dass im Gegensatz zum Behälter ohne 
Verstärkungsblech (Diagramm 7.2-2) zwei Spannungsspitzen auftreten. Diese treten 
jeweils am Übergang vom unverstärkten zum verstärkten Behälter, sowie vom 
verstärkten zum gelagerten Behälterbereich auf. Ein Vergleich der maximalen 
gemittelten Spannungen zeigt, dass diese Maßnahme eine Reduktion der 
Spannungen erzielt. 
 
7.2.2 Sättel nach DIN 28080 
Die Berechnung des Behälters mit Sätteln nach DIN 28080 wird für insgesamt 18 
Behälter durchgeführt und soll Aufschluss über den Ansatz des Wertes für den E –
Modul ESattel aus der Parameterstudie bei konkreten Sattelkonstruktionen geben. Die 
Behälter haben jeweils eine Länge von Lges=8000mm, einen Sattelwinkel von 
ϑ0= 120°. Der Bodenabstand variiert zwischen A/R=0,25 -1,00. Die Behälterdicke 
liegt zwischen 6 – 24mm. Die untersuchten Radien betragen R=800 mm und 
R=1200 mm. 
Es werden zwei Sattellagerkonstruktionen untersucht. Dies sind eine einstegige 
unversteifte Stahl - Sattelkonstruktion für den Radius R=800 mm (Abbildung 7.2.2) 
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und eine einstegige versteifte Stahl-Sattelkonstruktion für den Radius R=1200 mm 
(Abbildung 7.2.3). Der E Modul der Stahlsättel beträgt E=210.000 N/mm². 
 
Abbildung 7.2.2 
 
Abbildung 7.2.3 
Die maximalen Werte der gemittelten Umfangsspannungen für die einzelnen 
Behälter sind in den Diagrammen 7.2-3 und 7.2-4 dargestellt. 
Anhand der Diagramme ist zu erkennen, dass eine Vergrößerung der Blechdicke zu 
einer Reduktion der gemittelten Umfangsspannungen führt. Ein Vergleich der beiden 
Diagramme zeigt jedoch auch, dass der Einfluss einer Vergrößerung der Blechdicke 
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auf die gemittelten Umfangsspannungen unterschiedlich ausgeprägt ist. So führt 
bspw. eine Verdopplung der Blechdicke von einem t/R-Verhältnis von t/R=0,005 auf 
t/R=0,010 für festes A/R=1,00 bei dem Behälter mit einem Radius R=800mm zu 
einer Reduktion des Spannungswertes von 508,53 N/mm² auf 193,15 N/mm². Dies 
entspricht einer Reduktion der Spannung um ca. 62%. Bei dem Behälter mit einem 
Radius von R=1200 mm liegen die gemittelten Umfangsspannungen für ein t/R-
Verhältnis von t/R=0,005 bei 531,07 N/mm² und bei einem t/R-Verhältnis von 
t/R=0,010 bei 163,03 N/mm². Diese entspricht einer Reduktion der Spannungen von 
ca. 69%. 
Dies zeigt, dass der Einfluss einer Vergrößerung der Blechdicke für beide 
Sattelkonstruktionen der Größenordnung nach etwa gleich ausgeprägt ist. Dies ist 
darauf zurückzuführen, dass die DIN 28080 in Abhängigkeit des Behälterradius die 
auszuführenden Sattelkonstruktionen vorschreibt, womit das Verhältnis der 
Sattelsteifigkeit zur Behältersteifigkeit festgelegt ist. 
Der Vergleich der Spannungsverläufe der Diagramme 7.2-3 und 7.2-4 zeigt qualitativ 
und quantitativ ähnliche Verläufe, sodass der Schluss nahe liegt, dass das o.e. 
Steifigkeitsverhältnis aufgrund der vorgeschriebenden Sattelkonstruktionen für beide 
Behälter in etwa gleichgroß  ist. 
Maximale gemittelte Umfangsspannungen für einstegige unversteifte Sattelkonstruktion 
nach DIN 28080 L=8000mm; R=800mm; ϑ0=120°; A/R=0,25-1,00
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Diagramm 7.2-3 
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Maximale gemittelte Umfangsspannungen für einstegige versteifte Sattelkonstruktion 
nach DIN 28080 L=8000mm; R=1200mm; ϑ0=120°; A/R=0,25-1,00
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Diagramm 7.2-4 
Werden die Umfangsspannungen mit dem in dieser Arbeit hergeleiteten 
Näherungsverfahren berechnet, stellt sich die Frage, welcher Wert für den E-Modul 
ESattel in den Näherungsformeln zur Berechnung der hier aufgeführten 
Sattelkonstruktionen angesetzt werden muß. 
Einen Aufschluss darüber geben die Digramme 7.2-5 und 7.2-6, welche die 
Berechnungswerte nach Näherungsverfahren für unterschiedliche Werte ESattel den 
Berechnungswerten nach FEM für die konkreten Sattelkonstruktionen 
gegenüberstellen. 
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Maximale gemittelte Umfangsspannungen für einstegige unversteifte Sattelkonstruktion 
nach DIN 28080 im Vergleich zu Berechnungswerten nach Näherungsverfahren
 L=8000mm; R=800mm; ϑ0=120°; A/R=1,00
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Berechnungswerte
 Stahlsattel A/R=1,00
 
Diagramm 7.2-5 
Maximale gemittelte Umfangsspannungen für einstegige versteifte Sattelkonstruktion 
nach DIN 28080 im Vergleich zu Berechnungswerten nach Näherungsverfahren
 L=8000mm; R=1200mm; ϑ0=120°; A/R=1,00
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Berechnungswerte
 Stahlsattel A/R=1,00
 
Diagramm 7.2-6 
Man erkennt dass, für die vorliegenden Behälter der Ansatz eines ESattel= 100N/mm² 
zur Berücksichtigung der hier untersuchten Sattelkonstruktionen geeignet erscheint.  
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7.3 Verhältnis der Umfangsspannungen aus horizontaler seitwärts gerichteter 
Belastung zu den Umfangsspannungen aus vertikaler Belastung 
Abschließend werden zur Einschätzung der Gewichtung des horizontal seitwärts 
gerichteten Lastfalls [41] im Vergleich zur rein vertikalen Belastung in Bezug auf die 
zu erwartenden Umfangsspannungen, exemplarisch Behälter mit: 
 R = 800 mm 
 Lges = 6400 mm 
 A/R = 0,25, 0,50, 1,00 
 t/R = 0,005, 0,010, 0,020 
 ϑ0 = 60°, 90°, 120°, 150°  
 b = 0,20 · R 
berechnet. Anschließend werden die Verhältnisse der gemittelten 
Umfangsspannungen aus horizontaler seitwärts gerichteter Belastung zu den 
Umfangsspannungen aus vertikaler Belastung gebildet. Die Ergebnisse wurden auf 
Grundlage der FEM anhand des in der Parameterstudie generierten Behälters 
gewonnen. Die seitwärts gerichtete Belastung entspricht jeweils der Gewichtskraft 
bei Vollfüllung. Die Verhältnisse sind in den Diagrammen 7.3-1 bis  7.3-4 dargestellt. 
Verhältnis der maximalen Umfangsspannungen aus horizontaler Belastung zu vertikaler Belastung
 in Abhängigkeit vom A/R und t/R Verhältnis
Lges=6400mm, R=800mm, ϑ0=60°, ESattel = 10000 N/mm² 
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Diagramm 7.3-1 
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Verhältnis der maximalen Umfangsspannungen aus horizontaler Belastung zu vertikaler Belastung
 in Abhängigkeit vom A/R und t/R Verhältnis
Lges=6400mm, R=800mm, ϑ0=90°, ESattel = 10000 N/mm²
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Diagramm 7.3-2 
Verhältnis der maximalen Umfangsspannungen aus horizontaler Belastung zu vertikaler Belastung
 in Abhängigkeit vom A/R und t/R Verhältnis
Lges=6400mm, R=800mm, ϑ0=120°, ESattel = 10000 N/mm²
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Diagramm 7.3-3 
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Verhältnis der maximalen Umfangsspannungen aus horizontaler Belastung zu vertikaler Belastung
 in Abhängigkeit vom A/R und t/R Verhältnis
Lges=6400mm, R=800mm, ϑ0=150°, ESattel = 10000 N/mm²
0,00
0,50
1,00
1,50
2,00
2,50
3,00
3,50
4,00
0,005 0,010 0,015 0,020
t/R - Verhältnis [-]
M
A
XS
IG
 
H
O
R
 
/ M
A
XS
IG
 
VE
R
T 
[-]
 
A/R=0,25
A/R=0,50
A/R=1,00
 
Diagramm 7.3-4 
Wie aus den Diagrammen ersichtlich, ist die Umfangsspannung aus horizontal 
seitwärts gerichteter Belastung bei allen Behältern um ein Vielfaches höher als die 
Umfangsspannung aus rein vertikaler Belastung. Anhand der Diagramme ist eine 
Abhängigkeit dieses Verhältniswertes vom Sattelöffnungswinkel zu erkennen. So 
liegt dieser bei einem Sattelöffnungswinkel von ϑ0 = 60° zwischen ca. 5 und ca. 6,5 
während er bei ϑ0 = 120° zwischen 3,3 und 4,3 liegt. Darüber hinaus ist eine 
deutliche Abhängigkeit des Verhältniswertes der Spannungen vom Verhältnis der 
Schalendicke zum Radius (t/R-Verhältnis) erkennbar. Mit zunehmendem t/R-
Verhältnis nimmt das Verhältnis der Spannungen bei gleichem Sattelöffnungswinkel 
ϑ0 ab. 
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8 Zusammenfassung und Ausblick 
Gegenstand der vorliegenden Arbeit ist die statische und dynamische Untersuchung 
des Tragverhaltens sattelgelagerter Zylinderschalen bei horizontal seitwärts 
gerichteter Belastung. 
Dazu wird die Arbeit in zwei Teile gegliedert; einem ersten Teil, welcher sich mit dem 
Beanspruchungszustand der Schale bei dynamischer seitwärts gerichteter 
Lasteinwirkung beschäftigt und einem zweiten Teil, welcher die Erkenntnisse aus 
den dynamischen Untersuchungen in weitergehende statische Betrachtungen 
einfließen lässt. 
 
Im ersten Teil werden dynamische Versuche an einem sattelgelagerten zylindrischen 
Behälter durchgeführt. Der Behälter wird dazu auf zwei Betonsätteln gelagert und 
diese mit einer Unterkonstruktion aus doppelsymmetrischen Stahlprofilen 
verschraubt. Mittels einer selbst entwickelten Versuchseinrichtung wird die gesamte 
Konstruktion über einen Kurbeltrieb quer zur Längsachse in Schwingung versetzt. 
Bei Variation der Füllgrade ( Füllgut: Wasser ), der Bodenabstände und der 
Anregungsfrequenzen werden jeweils die Behälterdehnungen in Längs - und 
Umfangsrichtung, die Beschleunigungen sowie die Auflagerpressungsverteilung 
entlang des Sattels gemessen. 
Die Auswertung der Versuche ergibt, dass die maximalen Behälterdehnungen auf 
Höhe der Sattelhörner in Umfangsrichtung jeweils für den Fall der Vollfüllung 
auftreten. Zudem zeigt sich eine Verringerung der Umfangsdehnung bei Reduktion 
des Bodenabstands. 
Durch ergänzende Betrachtungen konnte gezeigt werden, dass „Sloshing – Effekte“ 
der Flüssigkeit bei den teilweise gefüllten Behältern im weiteren Verlauf nicht 
berücksichtigt werden müssen. 
 
Die Ergebnisse der Versuchsreihen dienen als Referenzwerte einer Finiten Elemente 
Modellbildung des Behälters zur Abbildung der Versuche. Von besonderem Interesse 
ist hier der Belastungsansatz auf die Behälterwandung infolge des dynamisch 
angeregten Fluids. 
Als Belastungsansatz zur Berücksichtigung des Horizontallastanteils aus zeitlich 
veränderlicher Querbeschleunigung wird ein über den Umfang sinusförmiger Verlauf 
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des Wasserdrucks so gewählt, dass das Integral über den Umfang jeweils der Masse 
multipliziert mit der einwirkenden Querbeschleungigung entspricht. 
Der Vergleich der im Versuch gemessenen Dehnungen mit den 
Berechnungsergebnissen am FE - Modell unter Ansatz eines zeitlich veränderlichen 
Lastansatzes bestätigt das gewählte Belastungsmodell. 
Dieses bildet die Grundlage der weitergehenden statischen Betrachtungen im 
zweiten Teil der Arbeit. 
 
Der zweite Teil der Arbeit hat das Ziel, praxisorientierte Berechnungsformeln zu 
entwickeln, die es dem Ingenieur bereits im Entwurfstadium ermöglichen sollen, auch 
den Fall der sattelgelagerten Zylinderschale bei horizontal seitwärts gerichteter 
statischer Belastung, wie es die ADR [41] vorschreibt, zu berücksichtigen. 
Dazu werden zweierlei prinzipiell unterschiedliche Berechnungsverfahren hinsichtlich 
ihrer Eignung für eine Parameterstudie des vorliegenden Systems gegenübergestellt. 
 
Diese sind zum einen die Berechnung mit Hilfe der Finiten Elemente Methode (FEM) 
und zum anderen die Berechnung auf Grundlage eines analytischen 
Berechnungsverfahrens basierend auf der „Verallgemeinerten Technischen 
Biegetheorie“ (VTB).  
Das Berechnungsverfahren auf der Grundlage der VTB wurde bereits in [37] für den 
Fall der vertikalen Belastung entwickelt und erfolgreich angewendet. Im Allgemeinen 
bietet das Berechnungsverfahren auf der Grundlage der VTB den Vorteil der 
einfacheren Handhabung, da der Anwender die Behälter - und Sattelgeometrie direkt 
über Zahlenwerte angeben kann und somit im Vergleich zur FE-Methode die 
aufwendige Diskretisierung entfällt. 
Die Sattellagerung der Schale wird im Rahmen des Berechnungsverfahrens nach der 
VTB über einen tangential und radial elastisch gebetteten Kreisring berücksichtigt. 
Dieses Berechnungsverfahren erfordert die Herleitung und Lösung der hierzu 
notwendigen Schalendifferentialgleichungen für den Fall der horizontalen seitwärts 
gerichteten Belastung. Dies wurde eigenständig entwickelt. 
 
Ein Vergleich der beiden Berechnungsverfahren hinsichtlich ihrer Vor- und Nachteile 
ergibt, dass die FEM zur Durchführung systematischer Parameteruntersuchungen 
am Behälter geeigneter ist als die Berechnung auf Grundlage der VTB.  
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Dies ist vor allem damit zu begründen, dass die Interaktion von Schalen - und 
Sattelsteifigkeit erheblichen Einfluss auf die Behälterspannungen hat. Die 
Berücksichtigung der Sattelsteifigkeit ist in dem analytischen Berechnungsverfahren 
nach der VTB jedoch nur über die Wahl der Bettungsziffer möglich. Ein 
allgemeingültiger Ansatz für die Bettungsziffer kann jedoch nicht angegeben werden. 
Im Gegensatz dazu kann festgestellt werden, dass die direkte Berücksichtigung des 
Sattels durch Diskretisierung ein wesentlicher Vorteil der FEM ist, da die Interaktion 
von Sattel-/  und Behältersteifigkeit direkt über die Steifigkeitsmatrizen erfolgt. 
Zur schnellen Abschätzung des qualitativen Tragverhaltens der sattelgelagerten 
Zylinderschalen bei horizontaler Belastung ist das Berechnungsverfahren auf 
Grundlage der VTB jedoch gut geeignet. 
 
Sowohl die Berechnung nach der VTB als auch die Berechnung mit der Finiten 
Elemente Methode zeigen, dass die Spitzenspannungen am Sattelhorn rasch die 
theoretische Fließspannungen überschreiten. Daher werden vor Durchführung der 
Parameterstudie exemplarisch elastisch-plastische Berechnungen auf der Grundlage 
des van Mises’schen Vergleichsspannungskriteriums angestellt. 
Hier kann bei punktuellem Überschreiten der Fließgrenze am Sattelhorn eine 
Umlagerung der Spannungen entlang des Sattelhorns festgestellt werden. Entlang 
des Sattelhorns entsteht ein Spannungsplateau. Nach einer anschließenden völligen 
Entlastung des Behälters hat sich ein Eigenspannungszustand in den vorher 
plastizierten Bereichen eingestellt. 
Dies ist insbesondere von Interesse, da Spannungsspitzen nicht nur infolge des 
Verhältnis von Sattel - zu Schalensteifigkeit entlang des Sattelhorns auftreten, 
sondern solche Spannungsspitzen auch infolge Anpassungsungenauigkeiten des 
Sattels an den Behälter entstehen können. 
Eine Bemessung solcher Behälter aufgrund von einzelnen Spannungsspitzen 
beschreibt nicht das tatsächliche Tragverhalten der Behälter und ist darüber hinaus 
auch nicht wirtschaftlich. 
 
Aus diesem Grund betrachtet die im Anschluss an die elastisch-plastischen 
Berechnungen durchgeführte Parameterstudie nicht den einzelnen Spitzenwert der 
bemessungsbestimmenden Umfangsspannungen am Sattelhorn, sondern den über 
die Sattelbreite gemittelten Wert aller dort auftretenden Umfangsspannungen. 
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Im Rahmen der Parameterstudie werden der Behälterradius, die Behälterdicke, der 
Sattelöffnungswinkel, die Behälterlänge, der Bodenabstand und die Sattelsteifigkeit 
variiert. Aus der Auswertung der Berechnungsergebnisse wird eine zur 
Handrechnung geeignete Berechnungsformel zur Vordimensionierung 
sattelgelagerter Zylinderschalen bei horizontal seitwärts gerichteter Belastung 
hergeleitet. Diese kann dem planenden Ingenieur in Zukunft als belastbares 
Hilfsmittel dazu dienen auch den horizontal seitwärts gerichteten Belastungsfall 
bereits im Entwurfsstadium angemessen berücksichtigen zu können. 
 
Die Untersuchung praxisorientierter Fragestellung bildet den Abschluss der 
vorliegenden Arbeit. So kann gezeigt werden, dass die tatsächlich auftretenden 
Horizontalbeschleunigungen wesentlich geringer sind, als die nach ADR 
anzusetzende Querbeschleunigung von 1 g. Ein Vergleich der anzusetzenden 
Querbeschleunigung von 1 g mit Messwerten einer Versuchsfahrt an einem 
Sattelhänger bei doppeltem Spurwechsel ergibt, dass die tatsächlichen 
Querbeschleunigungen ca. 3,0 m/s²  betragen [50]. 
 
Die anschließende Untersuchung des Einflusses ausgewählter Sattelkonstruktionen 
nach DIN 28080, deren Konstruktionsprinzipien aus den Berechnungsergebnissen 
für die vertikale Belastung abgeleitet wurden, auf die bemessungsbestimmenden 
Umfangsspannungen ergibt, dass die Sattelkonstruktionen auch für den horizontalen 
Belastungsfall angewendet werden können. 
In diesem Zusammenhang wurde auch exemplarisch gezeigt wie konkrete 
Sattelkonstruktionen in den entwickelten Berechnungsformeln über den Ansatz der 
Sattelsteifigkeit berücksichtigt werden können. 
 
Ein abschließender Vergleich der Umfangsspannungen infolge vertikaler Belastung 
im Verhältnis zu den Umfangsspannungen infolge einfacher horizontaler seitwärts 
gerichteter Belastung in Höhe der Gewichtskraft folgt. Dieser ergibt, dass die 
Umfangsspannungen infolge horizontaler Belastung sehr viel höher sind als die 
Umfangsspannungen infolge vertikaler Belastung. Für Behälter mit 
Sattelöffnungswinkeln von ϑ=120°, wie sie bei Tanklastzügen häufig vorkommen, 
beträgt die Umfangsspannung infolge horizontaler einfacher Gewichtskraft ca. das 
3,00 – 3,50 fache der Umfangsspannung infolge vertikaler Belastung. 
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Dieser Verhältniswerte hängt jedoch in erster Linie vom Sattelöffnungswinkel ab, 
sodaß das Verhältnis bei Sattelöffnungswinkel von 60° auf ca. 6,50 ansteigt. 
 
In zukünftigen Arbeiten sollten weitergehende Untersuchungen in Bezug auf 
Lasterhöhungsfaktoren zur Umrechung der dynamisch horizontal seitwärts 
gerichteten Belastung in statische Ersatzlasten unter Berücksichtigung des 
Verhältnisses der Behältereigenfrequenzen zu den jeweiligen Anregungsfrequenzen 
durchgeführt werden. 
Eine weitere interessante Fragestellung betrifft die Beurteilung der auftretenden 
Spannungen am Sattelhorn im Hinblick auf elastisch-plastische Tragreserven im 
Bereich des Sattelhorns sowohl für die vertikale als auch für die horizontale 
Belastung bzw. für die Interaktion beider Lastfälle. 
Insbesondere im Hinblick auf die anzusetzende Dauerfestigkeit bei Wechsel- bzw. 
Schwellenbeanspruchung wird die Zulässigkeit von Überschreitungen der 
theoretischen Fließgrenze sowie ggfs. deren quantitative Ausprägung in zukünftigen 
Arbeiten zu klären sein. 
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10 ANHANG 
10.1 Berechnungsbeispiel für Lagerung auf einstegig versteiften Stahlssatteln 
nach DIN 28080 
Geometrie: 
R
t
ϕ
ϑ0/2
z,w
v
b
AH
Lges/2
x
ϑ0/2
s
H = 2/3 · s
 
Abbildung 10.1.1 
 
 Radius R = 1200 mm 
 Länge Lges = 8000 mm 
 H = 2/3 · s H = 320 mm 
 Sattelwinkel ϑ0 = 120 ° 
 Sattelabstand A = 600 mm 
 Behälterdicke t = 12 mm 
 Sattelbreite b = 240 mm 
 
Lagerung auf 2 einstegigen versteiften Stahlsatteln nach DIN 28080 gemäß 
Abbildung 7.2.3, Behälterböden als Klöpperböden ausgeführt. 
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Belastung 
Masse des Tanks m
 Schale = 6137 kg 
Masse der Füllung m
 Füllung = 39086  kg 
Gesamtmasse des vollgefüllten Behälters 
 mges = 45223 kg 
max. Horizontalbeschleunigung ah = 3,00 m/s² (Doppelter Spurwechsel) 
Auflagerkraft je Sattel 
Q Sattel = 0,50 · 45223 kg · 3,00 m/s² = 67835 N = 67,835 kN 
 
Eingangswerte zur Berechnung der gemittelten Umfangsspannung 
A/R-Verhältnis A/R = 600 mm / 1200 mm = 0,50 [-] 
t/R-Verhältnis t/R = 12 mm / 1200 mm = 0,010 [-] 
ESattel (steife Lagerung) ESattel = 100 N/mm² (vgl. Diagramm 7.2-4) 
Sattelöffnungswinkel ϑ0  = 120° 
 
Ermittlung der Koeffizienten k1 und k2 sowie der Koeffizienten k3 und k4 anhand der 
Diagramm 10.1-1 und Diagramm 10.1-2  
Beiwerte k1 und k2  
Lges=8000mm; R=1200mm
0,000
0,100
0,200
0,300
0,400
0,500
0,600
0,700
0,800
0,900
1,000
0,005 0,010 0,015 0,020
t/R-Verhältnis [-]
k 1
 
[-]
0,000
1,000
2,000
3,000
4,000
5,000
6,000
7,000
8,000
9,000
10,000
k 2
 
[-]
 ϑ = 60°
 ϑ = 90°
 ϑ = 120°
 ϑ = 120°
 ϑ = 60°
 ϑ = 90°
 ϑ = 150°
 ϑ = 150°
k1
k2
k2=0,50
k1=0,11
 
Diagramm 10.1-1 
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Koeffizienten k3 und k4 für R=1200mm
0,600
0,640
0,680
0,720
0,760
0,800
60,00 70,00 80,00 90,00 100,00 110,00 120,00 130,00 140,00 150,00
Sattelwinkel [°]
k 3
 
[-]
0,200
0,240
0,280
0,320
0,360
0,400
k 4
 
[-]
t/R = 0,005 
t/R = 0,020 
t/R = 0,010 
t/R = 0,005 
t/R = 0,010 
t/R = 0,020 
k3
k4
k3=0,77
k4=0,23
 
Diagramm 10.1-2 
k1 = 0,11 [-] 
k2 = 0,50 [-] 
k3 = 0,77 [-] 
k4 = 0,23 [-] 
 
Berechnung der maximalen, gemittelten Spannungen für den vorliegenden 
Behälter 
 
1. Berechnung des bezogenen Referenzwerts der gemittelten Umfangsspannung 
 σϕϕ, ref über 
2Sattel1ref, k)E(lnk +⋅=σϕϕ  
mit: ESattel = 100 N/mm² 
 k1 = 0,11 [-] 
k2 = 0,50 [-] 
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ergibt 
)kN²·mm/(N007,150,0)100(ln11,0ref, =+⋅=σϕϕ  
 
2. Berechnung der auf die tatsächlich einwirkende Querkraft bezogenen 
 gemittelten Umfangsspannung über 
σϕϕ, gem,1 = QSattel σϕϕ, ref  
mit: Q Sattel = 67,835 kN 
 σϕϕ, ref  = 1,007 N/(mm²·kN) 
ergibt 
σϕϕ, gem,1  = 67,835 · 1,007 = 68,31 N/mm² 
 
3. Berechnung der maximalen, gemittelten Umfangsspannung unter  
Berücksichtigung des vorhandenen Bodenabstands über: 
)kR/Ak( 431,gem,gem, +⋅⋅σ=σ ϕϕϕϕ  
mit: k3 = 0,77 [-] 
 k4 = 0,23 [-] 
σϕϕ, gem,1  = 68,31 N/mm² 
ergibt sich: 
=σϕϕ gem,  68,31 · (0,77 · 0,50 + 0,23) = 42,01 N/mm² 
 
Nach Näherungsformel ergibt sich für den hier untersuchten Behälter eine maximale 
gemittelte Spannung von 42,01 N/mm² infolge der seitwärts gerichteten 
Horizontalbeschleunigung von ah=3 m/s². 
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10.2 Programmroutinen 
10.2.1 Maple Quellcode zur Schalenberechnung 
restart: 
Digits:=10: 
printlevel:=0: 
 
Berechnung der Schale unter horizontaler Last 
Geometrie und Materialkennwerte 
R:=800;                        #[mm] 
l1:=927;                       #[mm] 
l2:=160;                       #[mm] 
l3:=3120;                      #[mm] 
b:=l2:                         #[mm] 
theta0:=evalf(Pi/3);           #[rad] hier: 60° 
thetaref:=evalf(Pi/3);         #[rad] 
t:=4;                          #[mm] 
A:=evalf(b*t):                 #[mm^2] 
Iy:=evalf(b*t^3/12):           #[mm^4] 
cs:=8: 
bm:=evalf(b+2*cs): 
E:=210000:                      #[N/mm^2] 
nue:=0.3:                       #[-] 
G:=evalf(E/(2*(1+nue))):        #[N/mm^2] 
K:=evalf(E*t^3/(12*(1-nue^2))): #[Nmm] 
 
Belastung der Schale 
Horizontalbeschleunigung 
#rho:=1000:                        #[kg/m^3] 
gammaw:=evalf(1000*9,81*10^(-9)):  #[N/mm^3]  
fz:=evalf(gammaw*R):      #[N/mm^2] 
qz:=1+sin(theta):         #[-] 
pz:=fz*qz:                #[N/mm^2] 
 
Ansatz der Sattelpressung (bilinearer Ansatz) 
 
P1h:=a1h*theta+b1h:       #[N/mm^2] 
P2h:=a2h*theta+b2h:       #[N/mm^2] 
 
Xi2 für Sattelwinkel 60° 
 
xi2:=0.96-0.345*exp(-0.014*R/t):      #[-] 
xi2quer:=1/3+2/3*xi2:                 #[-] 
xi3:=1-5/6*Pi/theta0*(R/t)^(-0.5):    #[-] 
p3:=0.65*(R/t)^(-0.5)*(A/R)^(-0.70)*(theta0/thetaref):    #[-] 
p2quer:=p3*xi2quer/xi3:               #[-] 
theta2quer:=xi2quer*theta0:           #[rad] 
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P2quer:=p2quer*P0:                    #[N] 
 
eqa:=subs(theta=0,P1h)=0: 
eqb:=subs(theta=theta2quer,P1h)=P2quer: 
eqc:=subs(theta=theta2quer,P2h)=P2quer: 
eqd:=subs(theta=theta0,P2h)=P0: 
lsg0:=solve({eqa,eqb,eqc,eqd},{a1h,b1h,a2h,b2h}): 
 
P1h:=subs(lsg0,P1h):    #[N/mm^2] 
P2h:=subs(lsg0,P2h):    #[N/mm^2] 
 
 
> Q:=evalf(Pi*R^2*gammaw*(l1+l2+l3));  #[N] 
P0:=solve(2*(int(P1h*R*b*sin(theta),theta=0..theta2quer)+int(P
2h*R*b*sin(theta),theta=theta2quer..theta0))=Q,P0):    #[N] 
 
p:=piecewise(-theta2quer>theta,subs(theta=-theta,-P2h),-
theta2quer<=theta and 
theta2quer>=theta,P1h,theta2quer<=theta,P2h); 
press:=p: 
tang:=0: 
 
Variation des Bettungsmoduls 
 
Bet:=[60]:             #[N/mm^3] 
 
for l from 1 to 1 do 
Be:=Bet[l]: 
TBe:=evalf(0.1*Be): 
 
deltar:=evalf(R^4*Be*b/(E*Iy)): 
deltat:=evalf(R^4*TBe*b/(E*Iy)): 
 
WA:=sprintf("Bettungsmodul = %4.2f",Be): 
writeline(terminal,WA); 
 
 
Anzahl der Iterationsschleifen 
anfang:=1: 
ende:=150: 
 
for j from anfang to ende do 
WB:=sprintf("Iterationsschritt = %d",j): 
writeline(terminal,WB): 
st:=time(): 
 
Anzahl der Gesamtglieder m in Berechnung nach VTBI 
 
mges:=60; 
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Beginn der VTBI Berechnung für mges Glieder 
 
for ms from 1 to mges do 
 
u[ms]:=R*sin(ms*theta); 
up:=diff(u[ms],theta): 
upp:=diff(up,theta): 
 
Berechnung der Dehn- Drill- und Biegesteifigkeiten der Schale 
 
EC:=E*evalf(Pi*t*R^3*(1+t^2*ms^4/(12*R^2*(1-nue^2)))): 
GD:=G*evalf(Pi*t^3/(3*R)*ms^2*(ms^2-1)*(ms^2/(1-nue)-1)): 
B:=evalf(Pi*E*t^3/(12*R^3*(1-nue^2))*ms^4*(ms^2-1)^2): 
 
Aufstellen der Belastungsglieder (inhomogene Glieder der DGL) 
 
p1k:=evalf(int(pz*upp,theta=0..2*Pi)): 
p20k:=evalf(2*int(press*upp,theta=0..theta0)): 
t2k:=evalf(-int(tang*up,theta=-theta0..theta0)): 
p2k:=evalf(p1k+p20k+t2k); 
 
 
Formulierung der k Differentialgleichungen für die Zylinderschale 
 
if (ms<=1) then 
 
 V01:=1/24*p1k/(EC)*x^4+1/6*C11*x^3+1/2*C12*x^2+C13*x+C14: 
 V02:=1/24*p2k/(EC)*x^4+1/6*C21*x^3+1/2*C22*x^2+C23*x+C24: 
 V03:=1/24*p1k/(EC)*x^4+1/6*C31*x^3+1/2*C32*x^2+C33*x+C34: 
  
else 
 
 alpha:=evalf(sqrt(sqrt(B/(4*EC))+GD/(4*EC))): 
 beta:=evalf(sqrt(sqrt(B/(4*EC))-GD/(4*EC))): 
 
V01:=p1k/B+C11*cosh(alpha*x)*cos(beta*(l1-
x))+C12*cosh(alpha*(l1-
x))*cos(beta*x)+C13*sinh(alpha*x)*sin(beta*(l1-x)) 
+C14*sinh(alpha*(l1-x))*sin(beta*x):   #[mm] 
 
V02:=p2k/B+C21*cosh(alpha*x)*cos(beta*(l2-
x))+C22*cosh(alpha*(l2-
x))*cos(beta*x)+C23*sinh(alpha*x)*sin(beta*(l2-x)) 
+C24*sinh(alpha*(l2-x))*sin(beta*x):   #[mm] 
 
V03:=p1k/B+C31*cosh(alpha*x)*cos(beta*(l3-
x))+C32*cosh(alpha*(l3-
x))*cos(beta*x)+C33*sinh(alpha*x)*sin(beta*(l3-x)) 
+C34*sinh(alpha*(l3-x))*sin(beta*x):   #[mm] 
end if; 
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Spannungsresultanten 
 
W01:=-EC*diff(V01,x$2): 
W02:=-EC*diff(V02,x$2): 
W03:=-EC*diff(V03,x$2): 
 
Rand- und Übergangsbedingungen sowie Lösen des Gleichungssystems 
 
eq1:=subs(x=0,V01)=0: 
eq2:=subs(x=0,W01)=0: 
eq3:=subs(x=l3,diff(V03,x))=0: 
eq4:=subs(x=l3,diff(W03,x))=0: 
 
eq5:=subs(x=l1,V01)=subs(x=0,V02): 
eq6:=subs(x=l1,diff(V01,x))=subs(x=0,diff(V02,x)): 
eq7:=subs(x=l1,W01)=subs(x=0,W02): 
eq8:=subs(x=l1,diff(V01,x$3))=subs(x=0,diff(V02,x$3)): 
 
eq9:=subs(x=l2,V02)=subs(x=0,V03): 
eq10:=subs(x=l2,diff(V02,x))=subs(x=0,diff(V03,x)): 
eq11:=subs(x=l2,W02)=subs(x=0,W03): 
eq12:=subs(x=l2,diff(V02,x$3))=subs(x=0,diff(V03,x$3)): 
 
lsg:=fsolve({eq1,eq2,eq3,eq4,eq5,eq6,eq7,eq8,eq9,eq10,eq11,eq1
2},{C11,C12,C13,C14,C21,C22,C23,C24,C31,C32,C33,C34}); 
 
Verschiebungsfunktionen und deren Ableitungen 
 
V1[ms]:=subs(lsg,V01):           #[mm] 
V2[ms]:=subs(lsg,V02):           #[mm] 
V3[ms]:=subs(lsg,V03):           #[mm] 
 
V1ss[ms]:=diff(V1[ms],x$2):       #[mm^-1] 
V2ss[ms]:=diff(V2[ms],x$2):       #[mm^-1] 
V3ss[ms]:=diff(V3[ms],x$2):       #[mm^-1] 
 
V1sss[ms]:=diff(V1ss[ms],x):     #[mm^-2] 
V2sss[ms]:=diff(V2ss[ms],x):     #[mm^-2] 
V3sss[ms]:=diff(V3ss[ms],x):     #[mm^-2] 
 
V1ssss[ms]:=diff(V1sss[ms],x):   #[mm^-3] 
V2ssss[ms]:=diff(V2sss[ms],x):   #[mm^-3] 
V3ssss[ms]:=diff(V3sss[ms],x):   #[mm^-3] 
 
Ende der Iteration über die m Schalenglieder 
 
 
forget(fsolve); 
end do; 
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Berechnung des elastisch gebetteten Kreisring unter 
Ansatz des Schubflusses 
der Schale und der Belastung aus V+H innerhalb des 
Kreisrings 
 
Kreisring 
 
a[1]:=0: 
for mk from 1 to mges do 
 
V11[mk]:=evalf(subs(x=l1+cs,V1sss[mk])): 
V22[mk]:=evalf(subs(x=cs,V3sss[mk])): 
 
if mk=1 then 
   a[1]:=fz*bm+E*t*R^2*(V22[1]-V11[1]): 
   else 
   a[mk]:=E*t*R^2*(V22[mk]-V11[mk]): 
end if: 
end do; 
 
wIhom:=C1*sin(theta)+C2*cos(theta)+C3*theta*cos(theta)+C4*thet
a*sin(theta)+C5: 
wIpart:=-1/8*theta^2*a[1]*sin(theta)+sum('a[k]/(k^2*(k^2-
1)^2)*sin(k*theta)','k'=2..mges): 
 
wI:=wIhom+R^4/(E*Iy)*wIpart: 
 
Elastisch gebetteter Kreisring 
 
gl1:=lambda^6+2*lambda^4+lambda^2*(1+deltar)-deltat=0; 
lsg1:=(solve(gl1,lambda)): 
for i from 1 by 1 to 6 do; 
c[i]:=simplify(evalc(lsg1[i])); 
end do; 
 
for i from 1 to 6 do 
if (Im(c[i])=0) then 
CC:=abs(c[i]); 
else 
alpha:=abs(Re(c[i])); 
beta:=abs(Im(c[i])); 
end if; 
end do; 
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vIIhom:=exp(alpha*theta)*(E1*cos(beta*theta)+E2*sin(beta*theta
)) +exp(-alpha*theta)*(E3*cos(beta*theta)+E4*sin(beta*theta)) 
+E5*exp(CC*theta) +E6*exp(-CC*theta): 
vIIpart:=sum('a[k]/(k*(k^6-
2*k^4+k^2*(1+deltar)+deltat))*cos(k*theta)','k'=1..mges): 
 
vII:=vIIhom+R^4/(E*Iy)*vIIpart:      #[mm] 
 
Schnittgrößendefinition und Verschiebungen 
 
MI:=E*Iy/R^2*(wI+diff(wI,theta$2)): 
QI:=diff(MI,theta)/R: 
NI:=-diff(QI,theta)+pz*bm*R: 
vI:=-int(wI,theta)+C6: 
 
MII:=-E*Iy/R^2*(diff(vII,theta$3)+diff(vII,theta)): 
QII:=diff(MII,theta)/R: 
NII:=-diff(QII,theta)+(pz*bm+Be*b*diff(vII,theta))*R: 
wII:=-diff(vII,theta): 
 
 
Lösung des Gleichungssystems 
 
eq110:=subs(theta=theta0,wI)=subs(theta=theta0,wII): 
eq120:=subs(theta=theta0,diff(wI,theta))=subs(theta=theta0,dif
f(wII,theta)): 
eq130:=subs(theta=theta0,NI)=subs(theta=theta0,NII): 
eq140:=subs(theta=theta0,vI)=subs(theta=theta0,vII): 
eq150:=subs(theta=theta0,QI)=subs(theta=theta0,QII): 
eq160:=subs(theta=theta0,MI)=subs(theta=theta0,MII): 
 
eq170:=subs(theta=-theta0,wII)=subs(theta=2*Pi-theta0,wI): 
eq180:=subs(theta=-theta0,diff(wII,theta))=subs(theta=2*Pi-
theta0,diff(wI,theta)): 
eq190:=subs(theta=-theta0,NII)=subs(theta=2*Pi-theta0,NI): 
eq200:=subs(theta=-theta0,QII)=subs(theta=2*Pi-theta0,QI): 
eq210:=subs(theta=-theta0,vII)=subs(theta=2*Pi-theta0,vI): 
eq220:=subs(theta=-theta0,MII)=subs(theta=2*Pi-theta0,MI): 
 
sol:=fsolve({eq110,eq120,eq130,eq140,eq150,eq160,eq170,eq180,e
q190,eq200,eq210,eq220},{C1,C2,C3,C4,C5,C6,E1,E2,E3,E4,E5,E6})
: 
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wII:=subs(sol,wII):           #[mm] 
vII:=subs(sol,vII):           #[mm] 
 
MI:=subs(sol,MI):             #[Nmm] 
NI:=subs(sol,NI);             #[N] 
wI:=subs(sol,wI):             #[mm] 
  
MII:=subs(sol,MII):           #[Nmm] 
NII:=subs(sol,NII):           #[N] 
 
Berechnung der Sattelpressungen  
 
press:=evalf(Be*wII);               #[N/mm^2] 
tang:=evalf(TBe*vII); 
 
korrp:=evalf((Q-int(tang*cos(theta)*b*R,theta=-
theta0..theta0))/(2*int(press*b*sin(theta)*R,theta=0..theta0))
): 
press:=evalf(korrp*press): 
 
Ende der i-ten Iteration 
 
Dau:=time() -st: 
WC:=sprintf("Dauer: %g sek",Dau): 
writeline(terminal,WC): 
forget(fsolve); 
 
 
Berechnung der Spannungen und Schnittgrössen der i-ten Iteration 
for i from 1 to 25 do 
thetai:=evalf(theta0-5/180*Pi+5/25*Pi/180*i); 
sigMK[i]:=-evalf(subs(theta=thetai,MII)*6/(bm*t^2)); 
sigNK[i]:=-evalf(subs(theta=thetai,NII)/(2*bm*t)); 
sigkK[i]:=sigMK[i]+sigNK[i]; 
end do; 
 
sigM[j]:=max(seq(sigMK[o],o=1..25)); 
sigN[j]:=min(seq(sigNK[o],o=1..25)); 
sigk[j]:=max(seq(sigkK[o],o=1..25)); 
 
end do; 
 
writeline(terminal,"Berechnung beendet"): 
writeline(terminal,"-------------------------"): 
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M1theta:=sum('K/R*(ms^2*(1/R^2*(ms^2-1)*V1[ms]-
nue*V1ss[ms])*u[ms])','ms'=1..mges):    #[Nmm/mm] 
M2theta:=sum('K/R*(ms^2*(1/R^2*(ms^2-1)*V2[ms]-
nue*V2ss[ms])*u[ms])','ms'=1..mges):    #[Nmm/mm] 
M3theta:=sum('K/R*(ms^2*(1/R^2*(ms^2-1)*V3[ms]-
nue*V3ss[ms])*u[ms])','ms'=1..mges):    #[Nmm/mm] 
 
N1theta:=sum('(K*ms^2/R^4*(ms^2-1)*V1[ms]-2*K/R^2*(ms^2-1+nue-
nue*ms^2/2)*V1ss[ms]-
E*t*R^2/ms^2*V1ssss[ms])*u[ms]','ms'=1..mges):    #[N/mm] 
N2theta:=sum('(K*ms^2/R^4*(ms^2-1)*V2[ms]-2*K/R^2*(ms^2-1+nue-
nue*ms^2/2)*V2ss[ms]-
E*t*R^2/ms^2*V2ssss[ms])*u[ms]','ms'=1..mges):    #[N/mm] 
N3theta:=sum('(K*ms^2/R^4*(ms^2-1)*V3[ms]-2*K/R^2*(ms^2-1+nue-
nue*ms^2/2)*V3ss[ms]-
E*t*R^2/ms^2*V3ssss[ms])*u[ms]','ms'=1..mges):    #[N/mm] 
 
Schreiben der Ergebnisfiles 
 
x:=l2/2: 
datei1:=fopen("press_VTB",WRITE): 
datei2:=fopen("sig_VTB",WRITE): 
datei6:=fopen("press_tang_VTB",WRITE): 
 
n1:=round(180/Pi*theta0); 
n2:=round(180/Pi*(2*Pi-theta0)); 
n3:=round(180/Pi*2*Pi); 
npress:=round(180/Pi*2*theta0); 
nges:=360: 
 
for n from 0 to n1 do 
   thetan:=Pi/180*n: 
   sigmk[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-MII/(bm*t^2/6))): 
   signk[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-NII/(2*bm*t))): 
   sigtotk[n]:=sigmk[n]+signk[n]: 
  sigmtheta[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-M2theta*6/t^2)): 
   signtheta[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-N2theta/t)): 
   sigtot[n]:=sigmtheta[n]+signtheta[n]: 
end do: 
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for n from (n1+1) to n2 do 
   thetan:=Pi/180*n: 
   sigmk[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-MI/(bm*t^2/6))): 
   signk[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-NI/(2*bm*t))): 
   sigtotk[n]:=sigmk[n]+signk[n]: 
   sigmtheta[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-M2theta*6/t^2)): 
   signtheta[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-N2theta/t)): 
   sigtot[n]:=sigmtheta[n]+signtheta[n]: 
end do: 
 
for n from (n2+1) to n3 do 
   thetan:=Pi/180*n: 
   sigmk[n]:=evalf(subs(theta=thetan,subs(theta=theta-2*Pi,-
MII/(bm*t^2/6)))): 
   signk[n]:=evalf(subs(theta=thetan,subs(theta=theta-2*Pi,-
NII/(2*bm*t)))): 
   sigtotk[n]:=sigmk[n]+signk[n]: 
   sigmtheta[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-M2theta*6/t^2)): 
   signtheta[n]:=evalf(subs(theta=thetan,-N2theta/t)): 
   sigtot[n]:=sigmtheta[n]+signtheta[n]: 
end do: 
 
 
fprintf(datei1,`Pressungen\nBettungsmodul 
%.2f\tIterationsschritte %.2f\tReihenglieder %.2f\ttheta0 
%.2f\tt/R 
%.4f\n\n`,Be,ende,mges,evalf(2*theta0*180/Pi),evalf(t/R)): 
fprintf(datei1,`Winkel\t\tPressungen\n`): 
fprintf(datei2,`Spannungen\nBettungsmodul 
%.2f\tIterationsschritte %.2f\tReihenglieder %.2f\ttheta0 % 
.2f\tt/R 
%.4f\n\n`,Be,ende,mges,evalf(2*theta0*180/Pi),evalf(t/R)): 
fprintf(datei2,`Winkel       sigmk          signk          
sigtotk       sigmtheta        signtheta        sigtot\n`): 
fprintf(datei6,`Pressungen_TANG\nBettungsmodul 
%.2f\tIterationsschritte %.2f\tReihenglieder %.2f\ttheta0 
%.2f\tt/R 
%.4f\n\n`,Be,ende,mges,evalf(2*theta0*180/Pi),evalf(t/R)): 
fprintf(datei6,`Winkel\t\tPressungen_TANG\n`): 
 
 
for n from 0 to npress do 
   thetan:=-theta0+Pi/180*n: 
  winkeln:=(-theta0+Pi/180*n)*180/Pi: 
  pressn:=evalf(subs(theta=thetan,press)): 
   fprintf(datei1,`%4.2f\t\t%10.4f\n`,winkeln,pressn): 
end do: 
 
for n from 0 to npress do 
   thetan:=-theta0+Pi/180*n: 
  winkeln:=(-theta0+Pi/180*n)*180/Pi: 
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  tpressn:=evalf(subs(theta=thetan,tang)): 
   fprintf(datei6,`%4.2f\t\t%10.4f\n`,winkeln,tpressn): 
end do: 
 
for n from 0 to nges do 
   winkeln:=(Pi/180*n)*180/Pi: 
fprintf(datei2,`%4.2f\t%10.4f\t%10.4f\t%10.4f\t%10.4f\t%10.4f\
t%10.4f\n`,winkeln,sigmk[n],signk[n],sigtotk[n],sigmtheta[n],s
igntheta[n],sigtot[n]): 
end do: 
 
fclose(datei1): 
fclose(datei2): 
fclose(datei6): 
 
unassign('x'): 
theta:=theta0: 
 
datei3:=fopen("xdatlä",WRITE): 
datei4:=fopen("Spannungsverlauf_laengs",WRITE): 
datei5:=fopen("sigmatotlä",WRITE): 
 
n1ges:=100: 
n2ges:=100: 
n3ges:=1000: 
n2end:=n2ges+n1ges: 
n3end:=n1ges+n2ges+n3ges: 
 
for n from 0 by 5 to n1ges do 
      x[n]:=l1/n1ges*n: 
      sigläM[n]:=evalf(subs(x=x[n],-M1theta*6/t^2)); 
      sigläN[n]:=evalf(subs(x=x[n],-N1theta/t)); 
      sigtotlä[n]:=evalf(sigläM[n]+sigläN[n]); 
end do: 
 
for n from n1ges+1 by 5 to n2end+1 do 
      x[n]:=l2/n2ges*(n-1-n1ges)+l1: 
      sigläM[n]:=evalf(subs(x=x[n]-l1,-M2theta*6/t^2)); 
      sigläN[n]:=evalf(subs(x=x[n]-l1,-N2theta/t)); 
      sigtotlä[n]:=evalf(sigläM[n]+sigläN[n]); 
end do: 
 
for n from n2end+2 by 5 to n3end+2 do 
      x[n]:=l3/n3ges*(n-2-n1ges-n2ges)+l1+l2: 
      sigläM[n]:=evalf(subs(x=x[n]-(l1+l2),-M3theta*6/t^2)); 
      sigläN[n]:=evalf(subs(x=x[n]-(l1+l2),-N3theta/t)); 
      sigtotlä[n]:=evalf(sigläM[n]+sigläN[n]); 
end do: 
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fprintf(datei2,`Spannungen\nBettungsmodul 
%.2f\tIterationsschritte %.2f\tReihenglieder %.2f\ttheta0 % 
.2f\tt/R 
%.4f\n\n`,Be,ende,mges,evalf(2*theta0*180/Pi),evalf(t/R)): 
fprintf(datei2,`Länge       sigläM          sigläN          
sigtotlä\n`): 
 
for n from 0 by 5 to n1ges do 
fprintf(datei3,`%6.2f\n`,x[n]): 
fprintf(datei5,`%10.4f\n`,sigtotlä[n]): 
fprintf(datei4,`%6.2f\t%10.4f\t%10.4f\t%10.4f\n`,x[n],sigläM[n
],sigläN[n],sigtotlä[n]): 
end do: 
for n from n1ges+1 by 5 to n2end+1 do 
fprintf(datei3,`%6.2f\n`,x[n]): 
fprintf(datei5,`%10.4f\n`,sigtotlä[n]): 
fprintf(datei4,`%6.2f\t%10.4f\t%10.4f\t%10.4f\n`,x[n],sigläM[n
],sigläN[n],sigtotlä[n]): 
end do: 
for n from n2end+2 by 5 to n3end+2 do 
fprintf(datei3,`%6.2f\n`,x[n]): 
fprintf(datei5,`%10.4f\n`,sigtotlä[n]): 
fprintf(datei4,`%6.2f\t%10.4f\t%10.4f\t%10.4f\n`,x[n],sigläM[n
],sigläN[n],sigtotlä[n]): 
end do: 
 
fclose(datei3): 
fclose(datei4): 
fclose(datei5): 
 
 
forget(fsolve); 
 
unassign('theta'): 
unassign('x'): 
end do; 
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10.2.2 Fortranroutinen zur Parameterstudie 
Nachfolgend ist die Generierungsroutine für die Behälter mit L=8000mm, R=1200mm 
und Sattel E-Modul von 10.000 N/mm²  aufgeführt. Das Programm schreibt 
ausführbare .dat Dateien, welche später aus der Linux shell mit dem Programm marc 
gestartet werden können. 
Beispielhaft sind die notwendigen Einlesedateien mit den Netzweiten in Längs- und 
Umfangsrichtung sowie die Belastungsroutine für den statischen Lastfall direkt nach 
der Programmroutine angegeben 
 
Genenerierungsroutine 
 
C     -------------------------------------------------------- 
C     ------Programm zur Erstellung des Behälters mit Marc---- 
C     -------------------------------------------------------- 
 
      program Zylinder 
      real RAD,BR,WIN,ABST,AZR,BZR 
      integer ANZX,SPANZ,ANZYZ,ZEANZ,NSATTEL,type 
      integer NXGES,NZYL,NSAT,NVOL,NFACH,NLFACH,   
    _ NTFACH,NGES,NLAG,NEND 
      integer p,p1,p2,ps1,ps2,ps3,ps4,ps5,ps6,ps7,ps8,pl1,pl2 
      integer NSP,NT,lauf 
      real X(5000),Y(5000),Z(5000),SPALT(5000),ZEIL(5000) 
      real BoX(6),BoRa(6) 
      character a *5 
      character c *5 
      character d *5 
      character b *8  
      character ausdatei *27 
 
      pi = 3.1415927 
 
C     Abfrage der Eingangsparameter 
C     ------------------------------ 
       
      do 4990, lauf=1,4 
       
       
      RAD=1200        
      BR=0.2*RAD 
      NSATTEL=2 
 
      if (lauf.eq.1) then 
        WIN=60  
        ANZYZ=105 
       else if (lauf.eq.2) then 
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        WIN=90 
        ANZYZ=106 
       else if(lauf.eq.3) then 
        WIN=120 
        ANZYZ=100 
       else 
        WIN=150 
        ANZYZ=102 
       end if 
          
       do 4900, NSP=1,3  
        if (NSP.eq.1) then 
         ABST=180 
         NXGES=73 
        else if (NSP.eq.2) then 
         ABST=480 
         NXGES=75 
        else if(NSP.eq.3) then 
         ABST=1080 
         NXGES=75 
        end if 
   
 
       do 4800, NT=1,3  
       open(1,file='einlese_R1200') 
        
       read(1,10) a,b,c,d 
   10  format(A5,1X,A8,1X,A5,1X,A5)      
 
       ausdatei=a//b//c//d//'.dat' 
        
              
        if(NT.eq.1) then 
     DZYL=0.005*RAD 
         open(2,file='tR005')        
         write(2,5)'marc2000 ','-j ',ausdatei,'-u    
     _   ','LasttR005.f ','-back','no','-ver','no'   
        else if (NT.eq.2) then 
        open(3,file='tR010') 
         DZYL=0.01*RAD 
         write(3,5)'marc2000 ','-j ',ausdatei,'-u  
     _   ','LasttR010.f ','-back','no','-ver','no' 
        else 
        open(4,file='tR020') DZYL=0.02*RAD 
         write(4,5)'marc2000 ','-j ',ausdatei,'-u  
     _   ','LasttR020.f ','-back','no','-ver','no' 
        end if 
 
    5 format(A9,A3,A27,1X,A3,A12,A5,1X,A2,1X,A4,1X,A2) 
 
      write(*,*),lauf,NXGES,ANZYZ,NSP,NT,ausdatei 
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C     Materialeigenschaften Zylinder 
C     ------------------------------ 
      E1=2.1e+05 
      POI1=0.3 
      DEN1=7.85e-06 
 
C     Materialeigenschaften Volumen 
C     ----------------------------- 
      E2=10000 
      POI2=0. 
      DEN2=0. 
 
C     Geometrie Boden 
C     --------------- 
      DBOD=DZYL 
 
C     -------------- 
C     Unterprogramme 
C     -------------- 
C     Aufruf des Unterprogramms zur Berechnung der  
C     Spaltenanzahl 
C     bis Sattelanfang und des Sattels in X-Richtung 
 
 30   call A1 (BR,ABST,SPALT,NXGES,ANZX,SPANZ) 
 
C     Aufruf des Unterprogramms zur Berechnung der  
C     Zeilenanzahl 
C     des Sattels in Umfangsrichtung 
 
 40   call A2 (WIN,ZEIL,ANZYZ,ZEANZ,LANF,LEND) 
 
 
 
C     ---------Berechnung der Elementnummern----------- 
C     (Material-, Geometrieeigenschaften und Belastung) 
C     ------------------------------------------------- 
 
      NBOD=6*ANZYZ 
      NANF=NBOD+1 
      NZYL=NBOD+NXGES*ANZYZ 
      NSAT=NZYL+1 
      NVOL=NZYL+NSATTEL*ZEANZ*SPANZ 
      NFACH=NVOL+1 
      NLFACH=NVOL+(ZEANZ+1)*(SPANZ+1) 
      NTFACH=NLFACH+1 
 
C     ---------Berechnung der Knotennummern------------ 
C                   (Festhaltungen) 
C     ------------------------------------------------- 
 
      NXANF=(NXGES+5)*ANZYZ+2 
      NXEND=NXANF+ANZYZ-1 
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      NLAGANF=NXEND+(ZEANZ+1)*(SPANZ+1)*NSATTEL+1 
      NLAGEND=NLAGANF+(ZEANZ+1)*(SPANZ+1)-1 
      NFLAG=NLAGEND+1 
      NLAG=(NXEND-NXANF+1)*3+(NLAGEND-NLAGANF+1)*3 
 
C     Aufbereitung der Daten zur Bestimmung der  
C     Bodenkoordinaten 
 
      phi1=asin(0.4/0.9) 
      phi2=(3.1415927/2)-phi1 
      ro=2*RAD 
      ru=0.1*ro 
      lx=(0.5*ro-ru)*tan(phi2) 
 
      X(1)=-(ro-lx) 
      X(2)=-((ro*cos(phi1/3))-lx) 
      X(3)=-((ro*cos(2*phi1/3))-lx) 
      X(4)=-((ro*cos(phi1))-lx) 
      X(5)=-(ru*sin(2*phi2/3)) 
      X(6)=-(ru*sin(phi2/3)) 
 
      BoRa(1)=0 
      BoRa(2)=ro*sin(phi1/3) 
      BoRa(3)=ro*sin(2*phi1/3) 
      BoRa(4)=ro*sin(phi1) 
      BoRa(5)=ru*cos(2*phi2/3)+(0.5*ro-ru) 
      BoRa(6)=ru*cos(phi2/3)+(0.5*ro-ru) 
 
C     ----------------------------------------- 
C     Umwandlung der Abstaende in x-Koordinaten 
C     ----------------------------------------- 
 
      j = 7 
      X(j) = 0 
      do 90, n = 1,NXGES 
         X(j+1) = X(j) + SPALT(n) 
         j = j+1 
 90   continue 
 
 
C     ----------------------------------------- 
C     Umwandlung der Abstaende in Y-Koordinaten 
C     ----------------------------------------- 
C     Y-Koordinaten der Knoten auf der Zylinderschale 
C     ----------------------------------------------- 
 
      j = 0 
      WINKEL = -WIN/2-90 
      do 100, n = 1,ANZYZ 
         WIB = (pi*WINKEL)/180 
         Y(j+1) = -RAD * COS(WIB) 
         WINKEL = WINKEL + ZEIL(n) 
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         j = j+1 
 
 100  continue 
C     --------------------------------- 
C     Y-Koordinaten der Link-Knoten 
C     --------------------------------- 
 
      WINKEL = -WIN/2-90 
 
C     Faktor für Abstand von der Schale 
 
      scalelink=(RAD+10.0)/RAD 
 
      do 102, n = 1,ZEANZ+1 
         WIB = (pi*WINKEL)/180 
         Y(j+1) = -(scalelink*RAD) * COS(WIB) 
         WINKEL = WINKEL + ZEIL(n) 
         j = j+1 
 
 102  continue 
 
C    ---------------------------------- 
C    Y-Koordinaten des Sattellagers 
C    ---------------------------------- 
 
C    Faktor für Abstand von der Schale in Abhängigkeit 
C    von der Anzahl der Volumenelemente 
 
      scalesat1=(RAD+20.0)/RAD 
      scalesat2=(RAD+60.0)/RAD 
      WINKEL = -WIN/2-90 
      do 104, l = 1,ZEANZ+1 
         WIB = (pi*WINKEL)/180 
         Y(j+1) = -(scalesat1*RAD) * COS(WIB) 
         WINKEL = WINKEL + ZEIL(l) 
         j = j+1 
 
 104  continue 
 
      WINKEL = -WIN/2-90 
      do 106, l = 1,ZEANZ+1 
         WIB = (pi*WINKEL)/180 
         Y(j+1) = -(scalesat2*RAD) * COS(WIB) 
         WINKEL = WINKEL + ZEIL(l) 
         j = j+1 
 
 106  continue 
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C     ----------------------------------------- 
C     Umwandlung der Abstaende in Z-Koordinaten 
C     ----------------------------------------- 
C     Z-Koordinate der Knoten auf der Zylinderschale 
C     ---------------------------------------------- 
 
       j = 0 
       WINKEL = -WIN/2-90 
       do 108, n = 1,ANZYZ 
         WIB = -WINKEL/180 * pi 
         Z(j+1) = -RAD * SIN(WIB) 
         WINKEL = WINKEL + ZEIL(n) 
         j = j+1 
 
  108  continue 
 
c     -------------------------------- 
c     Z-Koordinaten der Link-Knoten 
c     -------------------------------- 
 
       WINKEL = -WIN/2-90 
       do 110, n = 1,ZEANZ+1 
          WIB = (pi*WINKEL)/180 
          Z(j+1) = (scalelink*RAD) * SIN(WIB) 
          WINKEL = WINKEL + ZEIL(n) 
          j = j+1 
 
 110  continue 
 
c     ---------------------------------- 
c     Z-Koordinaten des Sattellagers 
c     ---------------------------------- 
 
      scalesat1=(RAD+20.0)/RAD 
      scalesat2=(RAD+60.0)/RAD 
      WINKEL = -WIN/2-90 
      do 112, l = 1,ZEANZ+1 
         WIB = (pi*WINKEL)/180 
         Z(j+1) = (scalesat1*RAD) * SIN(WIB) 
         WINKEL = WINKEL + ZEIL(l) 
         j = j+1 
 
 112  continue 
 
      WINKEL = -WIN/2-90 
      do 114, l = 1,ZEANZ+1 
         WIB = (pi*WINKEL)/180 
         Z(j+1) = (scalesat2*RAD) * SIN(WIB) 
         WINKEL = WINKEL + ZEIL(l) 
         j = j+1 
 
 114  continue 
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C     -------------------------------------------------------- 
C     -------------Schreiben der .dat-Datei------------------- 
C     -------------------------------------------------------- 
 
      open(70,FILE=ausdatei) 
 
      write(70,140) 'title',ausdatei 
 140  format (A5,5X,A27) 
      write(70,142) 'sizing','100000000',nvol,nlagend,nlag 
 142  format (A6,6X,A9,3I5) 
      write(70,143) 'elements','  7' 
      write(70,143) 'elements','138' 
      write(70,143) 'elements','139' 
 143  format (A8,4X,A3) 
      write(70,144) 'processor ','1','1','1' 
 144  format(A10,3A5) 
 145  format(A10) 
      write(70,145) '$no list  ' 
      write(70,145) 'all points' 
      write(70,146) 'dist loads',4,NZYL,0 
 146  format(A10,3I5) 
      write(70,147) 'shell sect','5' 
 147  format (A10,A5) 
      write(70,148) 'setname','500' 
 148  format (A7,3X,A5) 
      write(70,150) 'end' 
 150  format (A3) 
      write(70,145) 'solver    ' 
      write(70,151) 
 151  format(9('    0')) 
      write(70,152) 'optimize  ',9 
 152  format(A10,I5) 
 
C     ----------------------------------------------------- 
C     Zuordnung der Knoten zu den einzelnen Schalenelmenten 
C     ------------------------------------------------------ 
 
      write(70,158) 'connectivity' 
 158  format (A12) 
      write(70,*) ' ' 
 160  format (I5,2X,A3,4I5) 
 161  format (I5,2X,A3,3I5) 
 162  format (I5,2X,A3,8I5) 
 164  format (I5,2X,A3,2I5) 
 
      j =0 
 
C     ----------------------------- 
C     1.Elementspalte auf dem Boden 
C     ----------------------------- 
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      do 166, n = 1, ANZYZ-1 
        p=n+1 
        j=j+1 
        write(70,161) j,'138',1,p+1,p 
 166  continue 
        j=j+1 
        write(70,161) j,'138',1,2,p+1 
 
C     ---------------------------------------------------- 
C     2.-5. Elementspalte auf dem Boden + Zylinderelemente 
C     ---------------------------------------------------- 
 
      do 168, m = 0 ,NXGES+4 
        do 170, n = 1, ANZYZ-1 
          p=n+1 
          j=j+1 
          write(70,160) j,'139',p+m*(ANZYZ), p+m*(ANZYZ)+1, 
     _    p+(m+1)*(ANZYZ)+1, p+(m+1)*(ANZYZ) 
 170    continue 
         j=j+1 
         write(70,160) j,'139',p+1+m*(ANZYZ), m*(ANZYZ)+2, p+2 
     .  +m*(ANZYZ), p+ANZYZ+1+m*(ANZYZ) 
 
 168  continue 
 
C     ----------------------------------------------------- 
C      Volumenelemente des Sattels 
C     ----------------------------------------------------- 
 
      do 178, l=0, NSATTEL-1 
       do 176, n=0,SPANZ-1 
       ps1=(NXGES+6)*ANZYZ+2+n*(ZEANZ+1)+l*(SPANZ+1)*(ZEANZ+1) 
       ps2=(NXGES+6)*ANZYZ+3+n*(ZEANZ+1)+l*(SPANZ+1)*(ZEANZ+1) 
       ps3= (NXGES+6)*ANZYZ+3+n*(ZEANZ+1)+(l+1)*(SPANZ+1) 
     _     *(ZEANZ+1) 
       ps4=(NXGES+6)*ANZYZ+2+n*(ZEANZ+1)+(l+1)*(SPANZ+1) 
     _     *(ZEANZ+1) 
       ps5= (NXGES+6)*ANZYZ+2+(n+1)*(ZEANZ+1)+l*(SPANZ+1) 
     _     *(ZEANZ+1) 
       ps6= (NXGES+6)*ANZYZ+3+(n+1)*(ZEANZ+1)+l*(SPANZ+1) 
     -     *(ZEANZ+1) 
       ps7= (NXGES+6)*ANZYZ+3+(ZEANZ+1)+n*(ZEANZ+1)+ 
     _ (l+1)*(SPANZ+1)*(ZEANZ+1) 
       ps8= (NXGES+6)*ANZYZ+2+(ZEANZ+1)+n*(ZEANZ+1)+ 
     _ (l+1)*(SPANZ+1)*(ZEANZ+1) 
        do 174, m = 1, ZEANZ 
          j=j+1 
          write(70,162) j,'  ',ps1,ps2,ps3,ps4,ps5,ps6,ps7,ps8 
          ps1=ps1+1 
          ps2=ps2+1 
          ps3=ps3+1 
          ps4=ps4+1 
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          ps5=ps5+1 
          ps6=ps6+1 
          ps7=ps7+1 
          ps8=ps8+1 
 174    continue 
 176    continue 
 178    continue 
 
 
C     ------------------------------- 
C     Schreiben der Knotenkoordinaten 
C     ------------------------------- 
 
      write(70,184) 'coordinates' 
 184  format (A11) 
      write(70,186) 3,nlagend 
 186  format (2I5) 
 188  format (I5,3(F10.4)) 
 
C     ------------------------------------- 
C     Koordinaten der Knoten auf dem Boden 
C     ------------------------------------ 
 
      write(70,188) 1,X(1),0,0 
      k=2 
      do 189 i=2,6 
         do 190 l=1,ANZYZ 
            BY=BoRa(i)*Y(l)/RAD 
            BZ=BoRa(i)*Z(l)/RAD 
            write(70,188) k,X(i),BY,BZ 
            k=k+1 
 190     continue 
 189  continue 
 
 
C     --------------------------------------------- 
C     Koordinaten der Knoten auf der Zylinderschale 
C     --------------------------------------------- 
 
      do 192, i = 7,NXGES+7 
         do 191, j = 1,ANZYZ 
            write(70,188) k, X(i), Y(j), Z(j) 
            k = k+1 
 191     continue 
 192  continue 
 
C     ------------------------------- 
C     Koordinaten der Link-Knoten 
C     ------------------------------- 
      do 196, i = ANZX-SPANZ+7,ANZX+7 
         do 194, j = ANZYZ+1,ANZYZ+ZEANZ+1 
          write(70,188) k, X(i), Y(j), Z(j) 
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          k = k+1 
 194     continue 
 196  continue 
 
c     ------------------------------- 
C     Koordinaten der Sattel-Knoten 
C     ------------------------------- 
 
       do 202, l= 1,NSATTEL 
        do 200, i = ANZX-SPANZ+7,ANZX+7 
          do 198, j = ANZYZ+1+l*(ZEANZ+1),ANZYZ+(l+1)* 
     _               (ZEANZ+1) 
          write(70,188) k, X(i), Y(j), Z(j) 
           k = k+1 
 198      continue 
 200    continue 
 202   continue 
 
C     ---------- 
C     Nodepathes 
C     ---------- 
 
      write(70,240) 'define','ndsq','set','nm' 
 240  format (A6,4X,A4,6X,A3,7X,A2) 
 
      do 230 i=1,SPANZ 
      NPANF1=(4+ANZX-SPANZ+i)*anzyz+2+(ZEANZ/2) 
      NPEND1=(5+ANZX-SPANZ+i)*anzyz+1 
      NPANF2=(4+ANZX-SPANZ+i)*anzyz+2 
      NPEND2=(4+ANZX-SPANZ+i)*anzyz+1+(ZEANZ/2) 
      write(70,250) NPANF1,' to ',NPEND1,NPANF2,' to  
     _',NPEND2,'c' 
 250  format(I5,A4,I5,4X,I5,A4,I5,3X,A1) 
 230  continue 
      i=SPANZ+1 
      NPANF1=(4+ANZX-SPANZ+i)*anzyz+2+(ZEANZ/2) 
      NPEND1=(5+ANZX-SPANZ+i)*anzyz+1 
      NPANF2=(4+ANZX-SPANZ+i)*anzyz+2 
      NPEND2=(4+ANZX-SPANZ+i)*anzyz+1+(ZEANZ/2) 
      write(70,260) NPANF1,' to ',NPEND1,NPANF2,' to ',NPEND2 
 260  format(I5,A4,I5,4X,I5,A4,I5) 
 
      NPRANF=2+(6+NXGES)*ANZYZ 
      write(70,240) 'define','ndsq','set','pr' 
      do 650 i=1,SPANZ 
      NPREND=NPRANF+(-1)**(i+1)*ZEANZ      
      write(70,700),NPRANF,' to ',NPREND, 'c' 
      NPRANF=NPREND+ZEANZ+1 
 650  continue 
      NPREND=NPRANF+(-1)**(SPANZ+2)*ZEANZ 
      write(70,700),NPRANF,' to ',NPREND, '' 
 700  format(I5,A4,I5,3X,A1) 
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C     --------------------- 
C     Materialeigenschaften 
C     --------------------- 
 
      write(70,204) 'isotropic' 
 204  format(A9) 
      write(70,*) 
      write(70,*) '1' 
 205  format(I5,20X,4(I5),A10) 
      write(70,206) E1,POI1,DEN1 
 206  format(3E10.5) 
      write(70,208) '1 to',NZYL 
 208  format (A8,1X,I5) 
      write(70,*) '2' 
      write(70,206) E2,POI2,DEN2 
      write(70,210) NSAT,' to',NVOL 
 210  format (I5,A3,1X,I5) 
 
C     --------- 
C     Geometrie 
C     --------- 
 
      write(70,212) 'geometry' 
 212  format (A8) 
      write(70,*) 
      write(70,*) DZYL 
      write(70,210) NANF,' to',NZYL 
      write(70,*) DBOD 
      write(70,208) '1 to',NBOD 
 
C     ------------- 
C     Festhaltungen 
C     ------------- 
 
      write(70,214) 'fixed disp' 
 214  format (A10,//) 
 218  format(3e10.3) 
      write(70,*) '1 5 6' 
      write(70,210) NXANF,' to',NXEND 
      write(70,218) 
      write(70,*) '1 to 3' 
      write(70,210) NLAGANF,' to',NLAGEND 
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C     ------ 
C     Lasten 
C     ------ 
 
      write(70,145) 'dist loads' 
      write(70,*) 
      write(70,320) 5,3 
      write(70,208) '1 to',NZYL 
  320  format(I5,30X,I5) 
 
 
C     ----------------------------------------------------- 
C     Definieren der Knoten die durch LINK gekoppelt werden 
C     ----------------------------------------------------- 
 
 340  format (A5) 
      write(70,340) 'tying' 
      write(70,340) ' ' 
      type=100 
 342  format (2I5) 
 344  format (I5) 
      p1=((ANZX+5)-SPANZ)*ANZYZ+2 
      p2=(NXGES+6)*ANZYZ+2 
       do 346 i=1,spanz+1 
        do 348 k=1, zeanz+1 
         j=j+1 
         write(70,342) type,p1 
         write(70,344) p2 
         p1=p1+1 
         p2=p2+1 
 348    continue 
       p1=((ANZX+5)-SPANZ)*ANZYZ+2+ANZYZ*i 
 346  continue 
 
      write(70,145) 'no print  ' 
 
C     ------------------------- 
C     Berechnung der Spannungen 
C     ------------------------- 
 
      write(70,145) 'post      ' 
      write(70,350) '3','16','17','0','0','19','20','0','1', 
     _'0','0' 
 350  format(11A5) 
      write(70,352) '311','1' 
      write(70,352) '311','3' 
      write(70,352) '311','5' 
      write(70,352) '401','1' 
      write(70,352) '401','3' 
      write(70,352) '401','5' 
      write(70,*) ' ' 
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 352  format(2A5) 
 800  format (A10) 
      write(70,800)'parameters' 
      write(70,810)'1.0','1.0+9','1.0+2','1.0+6','.25','.5', 
     _'1.5','-.5' 
      write(70,810)'8.625','20.','1.0-4','1.0-6','1.','1.0-4' 
      write(70,810)'0.','0.' 
 810  format(8A10) 
      write(70,800) 'end option' 
       
      write(70,400) 'title','lcase1' 
 400  format(A5,5X,A6) 
      write(70,401) 'control' 
 401  format(A7) 
      write(70,402) 99999,50,1,1,0,1,0,0,1,0 
 402  format(10I5) 
      write(70,404) 0.1 
 404  format(F10.5,7(4X,'0.0000')) 
 
      write(70,800)'parameters' 
      write(70,810)'1.0','1.0+9','1.0+2','1.0+6','.25','.5', 
     _'1.5','-.5' 
      write(70,810)'8.625','20.','1.0-4','1.0-6','1.','1.0-4' 
      write(70,810)'0.','0.' 
 
      write(70,145) 'auto load ' 
      write(70,410) 1,0,0 
 410  format(3I5) 
      write(70,145) 'time step ' 
      write(70,412) 1.0 
 412  format(F10.5) 
      write(70,414) 'dist loads',0 
 414  format(A10,I5,/) 
      write(70,320) 5,3 
      write(70,208) '1 to',NZYL 
      write(70,438) 'continue' 
  438  format(A8) 
       
 
 4800  continue 
 4900  continue 
 4990  continue 
       return    
       end 
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C     --------------------------------------------------------
----------- 
C     --------------------------Subroutines-------------------
----------- 
C     --------------------------------------------------------
----------- 
 
      subroutine A1 (BR,ABST,SPALTE,NXGES,ANZX,SPANZ) 
      integer NXGES,ANZX,SPANZ 
      real LAE,BR,ABST,SPALTE,SATL 
      dimension SPALTE(NXGES) 
      SATL = ABST+BR 
      if (ABST.eq.180) then 
      open(80,FILE='spalten_AR025_R1200',STATUS='OLD') 
        else if (ABST.eq.480) then 
      open(80,FILE='spalten_AR050_R1200',STATUS='OLD') 
        else if (ABST.eq.1080) then 
      open(80,FILE='spalten_AR100_R1200',STATUS='OLD') 
      end if 
       
      read(80,*) (SPALTE(i), i = 1,NXGES) 
         summe = 0 
         j=0 
         k=0 
         do 32, i = 1,NXGES 
            summe = summe + SPALTE(i) 
            if (summe .le. ABST) then 
             k=k+1 
            else if (summe .gt. ABST .and. summe .le. SATL) 
     _       then 
             j=j+1 
             endif 
 32      continue 
         ANZX=k+j 
         SPANZ=j 
      close(80) 
      return 
      end 
 
      subroutine A2 (WIN,ZEILE,ANZYZ,ZEANZ,LANF,LEND) 
      integer ANZYZ,ZEANZ 
      real WIN,ZEILE,summe 
      dimension ZEILE(ANZYZ) 
      if (WIN.eq.60) then 
      open(90,FILE='zeilen_060Grad',STATUS='OLD') 
        else if (WIN.eq.90) then 
      open(90,FILE='zeilen_090Grad',STATUS='OLD') 
        else if (WIN.eq.120) then 
      open(90,FILE='zeilen_120Grad',STATUS='OLD') 
        else if (WIN.eq.150) then 
      open(90,FILE='zeilen_150Grad',STATUS='OLD') 
      end if 
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      read(90,*) (ZEILE(i), i=1,ANZYZ) 
         summe = 0 
         do 42, i = 1,ANZYZ 
            summe = summe + ZEILE(i) 
            if (summe .le. WIN) then 
             ZEANZ=i 
            endif 
            if (WIN .eq. 180) then 
             if (summe .le. 10) then 
              LANF=i 
             endif 
            else 
             if (summe .le. 260+WIN/2) then 
              LANF=i 
             endif 
            endif 
            if (WIN .eq. 180) then 
             if (summe .le. 350) then 
              LEND=i 
             endif 
            else 
             if (summe .le. 280+WIN/2) then 
              LEND=i 
             endif 
            endif 
  42     continue 
      close(90) 
      return 
      end 
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Einlesedateien zur Umfangsdiskretisierung bei einem Sattelöffnungswinkel von 
ϑ0=120° 
Name: zeilen_120Grad 
    0.5   0.5   0.5   0.5 
    0.5   0.5 
    1.    1.    1. 
    2.    2.    5.    5. 
   10.   10.   10.   10. 
   10.   10.   10.   10. 
    5.    5.    2.    2. 
    1.    1.    1. 
    0.5   0.5 
    0.5   0.5   0.5   0.5 
    0.5   0.5   0.5   0.5 
    0.5   0.5   0.5   0.5 
    0.5   0.5   0.5   0.5 
    1.    1.    1. 
    2.    2.    2.    2.    3. 
    5.    5.    5.    5. 
    5     5.   10.   10. 
   10.   10.   10.   10.   10. 
   10.   10.   10.   10.   10. 
   10.   10.    5.    5. 
    5.    5.    5.    5. 
    3.    2.    2.    2.    2. 
    1.    1.    1. 
    0.5   0.5   0.5   0.5 
    0.5   0.5   0.5   0.5 
    0.5   0.5   0.5   0.5 
 
100 Zeilen; 120 Grad; fein 
 
Einlesedateien zur Längsdiskretisierung für Behälter mit A/R=0,25 
Name: spalten_AR025_R1200 









 





	
		
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Belastungsroutine für horizontale seitwärts gerichtete 1-fache Gewichtskraft 
für eine Behälter mit t/R=0,005  
Name: LasttR005.f 
 
      subroutine forcem(p,x1,x2,nn,n) 
      implicit real*8 (a-h,o-z) 
      dimension x1(3),x2(3),n(2) 
      include '/marc/marc2000/common/concom' 
 
c     Radius des Behälters [mm] 
        R=1200 
c     Dichte der Füllung [kg/mm³] 
        rho=0.000001079 
c     Horizontalbeschleunigung [m/s²] 
        g=9.81 
 
c     Formel für Wasserdruck [N/mm]        
      if (inc .eq. 0) then 
      p=0 
      else 
      p=(R+x1(2))*rho*g 
      endif 
 
 20   return 
      end 
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10.3 Daten gemittelte Umfangsspannungen nach Parameterstudie FEM 
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